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纯电动汽车高速齿轮传动全工况抑振修形方法∗

杜进辅†　胡亮
(西安理工大学 机械与精密仪器工程学院,西安　７１００４８)

摘要　为改善纯电动汽车齿轮传动在整个工况范围内的工作性能,提出一种计及负载扭矩和转速工况影响

的齿面修形方法．考虑时变啮合刚度、啮合冲击、齿面摩擦激励,建立了系统动力学分析模型．结合轮齿几何

接触分析和承载接触分析,采用遗传算法优化获得全工况最优的齿廓、齿向抛物线修形系数,并对比分析了

不同修形方案的抑振效果．结果表明:计及工况影响的齿面修形在全工况下的振动加速度均方根都保持在较

低水平,说明这一齿面修形策略具有更好的全局抑振效果．

关键词　齿面修形,　全工况,　啮合刚度,　啮合冲击,　齿面摩擦
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VibrationSuppressionModificationMethodofBatteryElectricVehicle
HighＧspeedGearTransmissionunderFullWorkingConditions∗

DuJinfu†　HuLiang
(SchoolofMechanicalandPrecisionInstrumentEngineering,Xi’anUniversityofTechnology,Xi’an　７１００４８,China)

Abstract　 Toimprovetheperformanceofbatteryelectricvehiclegeartransmissionovertheentirerange
ofoperatingconditions,atoothsurfacemodificationmethodconsideringtheinfluenceofloadtorqueand
speedisproposed．ThesystemdynamicsanalysismodelisestablishedconsideringtimeＧvaryingmeshing
stiffness,meshingimpactandtoothsurfacefrictionexcitation．CombinedwithToothContactAnalysis
(TCA)andLoadedToothContactAnalysis(LTCA),theoptimaltoothprofileandaxialparabolicmodiＧ
ficationcoefficientareobtainedbygeneticalgorithmoptimizationforfullworkingconditions．ThevibraＧ
tionsuppressioneffectsofdifferentmodificationschemesarecomparedandanalyzed．Simulationresults
showthattherootmeansquareofvibrationaccelerationofthetoothsurfacemodification,thatconsiderＧ
ingtheinfluenceofworkingconditions,remainsatalowlevelunderfullworkingconditions,indicating
thatthisstrategyoftoothsurfacemodificationhasbetterglobalvibrationsuppressioneffect．

Keywords　Toothsurfacemodification,　fullworkingconditions,　meshingstiffness,　meshingimＧ
pact,　Toothsurfacefriction

引言

节能减排大趋势下,新能源汽车发展迅猛,其

中,纯电动汽车因其在智能化和舒适性方面的优势

备受关注．失去了发动机噪声的掩蔽,纯电动汽车

齿轮减速器的振动噪声问题凸显．另一方面,乘用
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车电机高速化趋势下,与其直连的齿轮传动系统输

入转速升高进一步加剧振动,从而影响整机可靠性

和稳定性．因此,纯电动汽车高速齿轮传动的抑振

降噪至关重要．
齿面修形是齿轮传动系统抑振降噪的重要手

段,国内外学者围绕这一问题开展了大量卓有成效

的研究．文献[１,２]设计了多种修形方式,并分析了

不同修形方式对齿面啮合性能的影响．文献[３,４]

针对准双曲面齿轮提出了 EaseＧoff拓扑修形方法．
文献[５Ｇ８]基于轮齿几何接触分析(ToothContact

Analysis,TCA)和 轮 齿 承 载 接 触 分 析 (Loaded

ToothContactAnalysis,LTCA),开展齿面修形

研究,并通过优化算法获得最佳修形参数．文献[９]

提出了一种基于传动误差峰峰值最小的拓扑修形

方法,以改善齿轮传动系统的振动噪声问题．文献

[１０]建立了含不同齿顶修缘量的斜齿轮啮合模型,

文献[１１]考虑人字齿轮的轴向窜动,分析了修形对

刚度和振动的影响．文献[１２]采用圆弧曲线对直齿

轮进行齿廓修形．文献[１３]研究了主动修形对齿轮

抑振的有效性．文献[１４]通过齿面修形设计了具有

高阶传动误差的弧齿锥齿轮传动．文献[１５]系统阐

述了齿轮传动的低噪声设计理论与方法．文献[１６]

研究了转速、齿侧间隙、啮合误差和负载等参数对

行星齿轮动力学特性的影响．
上述工作为齿轮传动基于齿面修形的抑振降

噪奠定了理论基础,但更关注齿轮传动在特定工况

(即负载和扭矩不变)下的修形效果,修形齿面在其

他工况下的适用性需进一步明确．为此,本文以纯

电动汽车齿轮传动为研究对象,基于 TCA、LTCA
技术开展激励模拟和齿面修形研究,采用遗传算法

获得全工况(整个转速和扭矩范围内)最优的齿廓、

齿向抛物线修形系数,并对比不同修形方案在各种

工况下的抑振效果,以探究纯电动汽车齿轮传动在

全工况下的最优修形策略,并进一步推广应用于其

他齿轮传动．

１　系统动力学分析模型

以图１(a)所示某乘用纯电动汽车单挡两级斜齿

轮传动系统为研究对象,建立如图１(b)所示弯扭轴

摆耦合分析模型,齿轮传动基本参数如表１所示．

图１　减速器模型(a:三维模型 b:系统级动力学模型)
Fig．１　Reducermodel(a:３Dmodelb:SystemＧleveldynamicmodel)

表１　减速器齿轮副基本参数

Table１　Basicparametersofreducergearpair

Gear
parameter

Inputstage
toothpair

Outputstage
toothpair

Numberofteeth ２２/５９ ２３/７１

Rotationdirection Right/Left Left/Right

Normalsurfacemodulus ２ ２．４

Normalpressureangle １８．５

Spiralangle ３２ ２５

Toothwidth ３３/３１．５ ４０/３８

根据牛顿第二定律,由图１(b)可得两级斜齿

轮传动系统的动力学方程组为:

x􀅰􀅰１m１＋x􀅰１c１x ＋x１k１x ＝F１２x －Ff１cosφ１

y􀅰􀅰１m１＋y􀅰１c１y ＋y１k１y ＝－F１２y －Ff１sinφ１

z􀅰􀅰１m１＋z􀅰１c１z ＋z１k１z ＝F１２z

θ
􀅰􀅰

１xI１＋θ
􀅰
１xc１θx ＋θ１xk１θx ＝F１２zsinφ１rb１

θ
􀅰􀅰

１yI１＋θ
􀅰
１yc１θy ＋θ１yk１θy ＝－F１２zcosφ１rb１

θ
􀅰􀅰

１zI１＝－F１２yrb１－Fst１rb１－Ff１s１＋T１

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï
ï

(１)

５９
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x􀅰􀅰２m２＋x􀅰２c２x ＋x２k２x ＝－F１２x ＋Ff１cosφ１

y􀅰􀅰２m２＋y􀅰２c２y ＋y２k２y ＝F１２y ＋Ff１sinφ１

z􀅰􀅰２m２＋z􀅰２c２z ＋z２k２z ＝－F１２z

θ
􀅰􀅰

２xI２＋θ
􀅰
２xc２θx ＋θ２xk２θx ＝F１２zsinφ１rb２

θ
􀅰􀅰

２yI２＋θ
􀅰
２yc２θy ＋θ２yk２θy ＝－F１２zcosφ１rb２

θ
􀅰􀅰

２zI２＋cθ(θ
􀅰
２z －θ

􀅰
３z)＋kθ(θ２z －θ３z)＝F１２yrb２＋Fst１rb２＋Ff１s２

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï
ï

(２)

x􀅰􀅰３m３＋x􀅰３c２x ＋x３k２x ＝F２３x －Ff２cosφ２

y􀅰􀅰３m３＋y􀅰３c２y ＋y３k２y ＝F２３y －Ff２sinφ２

z􀅰􀅰３m３＋z􀅰３c２z ＋z３k２z ＝F２３z

θ
􀅰􀅰

３xI３＋θ
􀅰
３xc３θx ＋θ３xk３θx ＝F２３zsinφ２rb３

θ
􀅰􀅰

３yI３＋θ
􀅰
３yc３θy ＋θ３yk３θy ＝－F２３zcosφ２rb３

θ
􀅰􀅰
３zI３－cθ(θ

􀅰
３z －θ

􀅰
２z)－kθ(θ３z －θ２z)＝－F２３yrb３－Fst２rb３－Ff２s３

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï
ï

(３)

x􀅰􀅰４m４＋x􀅰４c３x ＋x４k３x ＝－F２３x ＋Ff２cosφ２

y􀅰􀅰４m４＋y􀅰４c３y ＋y４k３y ＝－F２３y ＋Ff２sinφ２

z􀅰􀅰４m４＋z􀅰４c３z ＋z４k３z ＝－F２３z

θ
􀅰􀅰

４xI４＋θ
􀅰
４xc４θx ＋θ４xk４θx ＝F２３zsinφ２rb４

θ
􀅰􀅰

４yI４＋θ
􀅰
４yc４θy ＋θ４yk４θy ＝－F２３zcosφ２rb４

θ
􀅰􀅰

４zI４＝F２３yrb４＋Fst２rb４＋Ff２s４－T２

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï
ï

(４)

式中:xi,yi,zi 为第i(i＝１,２,３,４)个齿轮沿x,

y,z方向的振动位移;θix,θiy,θiz 为第i(i＝１,２,３,

４)个齿轮饶X,Y 轴的摆动位移和绕Z轴的扭转位

移;F１２x,F１２y,F１２z,F２３x,F２３y,F２３z 分别表示输入、

输出级沿x,y,z三个方向的动态啮合力;Fst１,Fst２

为输入、输出级啮合冲击力;Ff１,Ff２ 为输入、输出

级齿对的齿间摩擦力;mi(i＝１,２,３,４)和Ii(i＝１,

２,３,４)分别表示各轮质量和转动惯量;T１,T２ 为

电机输入扭矩和负载扭矩;si(i＝１,２,３,４)为各轮

摩擦力臂;rbi(i＝１,２,３,４)为各轮基圆半径;φ１,

φ２ 为输入、输出级齿对啮合平面与Y 轴正向的夹

角;kjx,kjy,kjz(j＝１,２,３)为各轴在x,y,z方向的

等效支撑刚度;cjx,cjy,cjz(j＝１,２,３)为各轴在x,

y,z 方向的等效支撑阻尼;kiθx,kiθy,ciθx,ciθy 为第

i(i＝１,２,３,４)个齿轮x,y 方向摆动的刚度系数、

阻尼系数;kθ,cθ 为中间轴的扭转刚度和扭转阻尼．

２　激励计算

齿轮传动系统的内外部激励因素众多,本文主

要考虑时变啮合刚度、啮合冲击和齿面摩擦激励．

２．１　时变啮合刚度

本文基于 LTCA 计算齿轮副的时变啮合刚

度[１７]．通过LTCA 获得齿轮副在修形和误差条件

下的承载传动误差,则其啮合刚度Kt 可用下式表

示:

Kt＝
P
Z

(５)

式中,P 表示力或力矩,Z 表示线位移或角位移变

形即承载传动误差．
根据文献[１７]中时变啮合刚度计算方法,计算

获得表１中输入级齿对在输入扭矩１００N􀅰m 下的

时变啮合刚度曲线,如图２所示．

图２　时变啮合刚度曲线

Fig．２　TimeＧvaryingmeshingstiffnesscurve

２．２　啮合冲击

齿轮传动中由于制造安装误差及轮齿承载变

形的存在,导致轮齿在啮合过程中啮合点偏离理论

啮合线,从而出现线外啮合冲击等不平稳啮合现象

并产生强烈的振动及噪声．考虑啮入冲击对齿轮传

动的影响高于啮出冲击[１８],本文仅考虑啮入冲击,

啮入冲击形成原理如图３所示．

图３　啮入冲击原理图
Fig．３　Principlediagramofmeshingimpact

６９
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图中,O１,O２ 分别为主从动轮圆心,P 为节点,D
为提前啮入起始点,E 为正常啮入点为正常啮入点

的反转点,δ为啮合齿对综合变形量(由 LTCA 求

得),根据啮合原理和几何关系可得啮入初始点D
的准确位置．在ΔO１DO２ 和ΔPDO２ 中:

rO１D ＝ a２
１ ＋r２

a２－２a１ra２cos∠PO２D (６)

∠PO２D＝φk ＋Δφ２＋γ２ (７)

γ２＝
π
２－αt－∠PEO２ (８)

∠PEO２＝arcsin
r２sin(π

２＋αt)

ra２
(９)

φk ＝
δ
ra２

(１０)

rO１E ＝ a２
１ ＋r２

a２－２a２
１ra２cosγ２ (１１)

∠PO１D－Δφ１－∠PO１E＝∠DO１E (１２)

式中:rai,ri,rbi(i＝１,２)分别为主从动轮齿顶圆、

节圆、基圆半径;a１ 为两齿轮啮合中心距;αt 为分

度圆端面压力角;Δφ１,Δφ２ 分别为主从动轮的反转

角．联立式(６)~ 式(１２)求得主动轮反转角Δφ１,从

而得到冲击时间Δt为:

Δt＝
Δφ１

ω１
(１３)

式中:ω１ 为主动轮角速度．
根据冲击动力学理论,啮入冲击力幅值表达式

为[１９]:

FS ＝vs
J１J２

J１r′２
b２＋J２r２

b１( )qs
(１４)

式中:vs 为线外啮入点冲击速度;J１,J２ 为主从动

轮瞬时转动惯量;r′b２ 为从动轮瞬时基圆半径,qs

为线外啮入点的单齿对柔度．

图４　啮入冲击曲线

Fig．４　Impactcurveofmeshing

由于啮入冲击的时间很短,因此通常将啮入冲

击力处理为锯齿波函数．根据上文所述得到如图４
所示啮入冲击力曲线,图中T 为啮合周期,T１ 为

输入扭矩,n１ 为主动轮转速．

２．３　齿面摩擦

齿面摩擦与齿面的几何形貌、表面粗糙度、相

对滑动速度等因素有关,本文采用Buckingham 半

经验公式[２０]计算摩擦因数:

μ＝０．０５e－０．１２５v ＋０．００２ v (１５)

式中,v 为齿面相对滑动速度．齿轮啮合如图５所

示,其中 N１N２ 为理论啮合线,B１B２ 为实际啮合

线．当两齿廓在啮合线上某点K 相啮合时:

v＝ω１s１－ω２s２ (１６)

其中:摩擦力臂s１,s２ 可依据如下公式计算获得:

s１＝(rb１＋rb２)tanαt－ r２
a２－r２

b２ ＋ω１rb１t
(１７)

s２＝ r２
a２－r２

b２ －ω１rb１t (１８)

图５　齿轮啮合示意图

Fig．５　Gearmeshingdiagram

在齿轮啮合过程中,当啮合点由节圆一侧移动

到另一侧时,摩擦力将改变方向,引入方向函数

sign(v)后齿面摩擦力计算公式为:

Ff ＝sign(v)μF (１９)

３　全工况最优齿面修形

３．１　齿廓和齿向抛物线修形

齿廓和齿向修形是重要的齿面修形手段,齿廓

修形可以减小齿对的啮合冲击,齿向修形则使齿向

载荷分布更加合理．
本文基于轮齿接触分析,通过对齿条刀具的齿

廓修形来实现斜齿轮齿廓方向的修形[８]．展成小齿

轮的齿条刀具的法面齿廓见图８．坐标系Sa 为建

７９
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立在刀具法面齿廓并与刀具共同运动的坐标系,Sb

为建立在刀具法向齿面并与刀具共同运动的坐标

系,Sc 为建立在齿条刀具横向齿面沿齿宽和齿距

线中点的坐标系,Sd 为建立在小齿轮上的随动坐

标系,Se为建立在小齿轮上的固定坐标系．d０ 为二

分之一的法向齿宽,a 为当顶点在Oa 处的抛物线

齿廓修形系数,αn 为法向压力角．在坐标系Sa 中齿

条刀具法向齿廓的坐标表示为:

ra(xa)＝[xa ax２
a ０ １]T (２０)

图６　齿条刀具法面齿廓

Fig．６　Normaltoothprofileofrackcutter

根据图６~图８通过坐标变换可得小齿轮齿

面方程

rd(xa,d１,φ３)＝MdeMecMcbMbara(xa) (２１)

Mba ＝

－cosαn sinαn ０ ０

－sinαn －cosαn ０ －d０

０ ０ １ ０

０ ０ ０ １

é

ë

ê
ê
ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
ú
ú
úú

Mcb ＝

１ ０ ０ ０

０ cosβ sinβ d１sinβ
０ －sinβ cosβ d１cosβ
０ ０ ０ １

é

ë

ê
ê
ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
ú
ú
úú

Mec ＝

１ ０ ０ －r１

０ １ ０ －d２

０ ０ １ ０

０ ０ ０ １

é

ë

ê
ê
ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
ú
ú
úú

Mde ＝

cosφ３ －sinφ３ ０ ０

sinφ３ cosφ３ ０ ０

０ ０ １ ０

０ ０ ０ １

é

ë

ê
ê
ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
ú
ú
úú

式中:Mde,Mec,Mcb,Mba 为坐标变换矩阵．其中β
为螺旋角,φ３ 为齿轮加工过程中小齿轮的转角,d１

为坐标Sb 系与坐标系Sc 沿Obzb 轴方向的距离,r１

为小齿轮的分度圆半径,d２＝φ３r１．

根据齿轮啮合原理:

f(xa,d１,φ３)＝n→c􀅰v→(c,d)
c ＝０ (２２)

图７　齿条投影

Fig．７　Rackprojection

图８　齿轮齿条啮合

Fig．８　Pinionandrackmeshing

齿向修形可直接在小齿轮齿面方程中实现[８]．
齿向修形采用了沿螺旋线方向的抛物线修形,齿向

修形示意图见图９．坐标系Sf 为建立在小齿轮齿

廓的辅助坐标系,Sg 为建立在小齿轮齿廓上沿任

意螺旋角方向的坐标系．在坐标系Sg 中:

yg ＝bz２
g (２３)

式中:b为齿向修形系数．

图９　齿向修形示意图

Fig．９　Diagramofaxialmodification

在坐标系Sf 中:

zf ＝zgcosβg ＋bz２
gsinβg (２４)

yf ＝－zgsinβg ＋bz２
gcosβg (２５)

相比于未修形齿面,修形后齿面坐标变化值

为:

Δy＝bz２
gcosβg (２６)

８９
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根据公式(２４)和图９:

zg ＝
－cosβg ＋ cos２βg ＋４bzfsinβg

２bsinβg
(２７)

将式(２７)代入式(２６)可得:

　Δy＝b －cosβg ＋ cos２βg ＋４bzfsinβg

２bsinβg

æ

è
ç

ö

ø
÷

２

cosβg

(２８)

其中:βg ＝argtan(rgtanβ/r１),rg ＝ x２
d ＋y２

d ,zf

＝zd

根据公式(２８),可获得齿廓修形和齿向修形后

的小齿轮齿面坐标:

　rd(xa,d１,φ３)＝MdeMecMcbMbara(xa)＋

０

Δy
０

０

é

ë

ê
ê
ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
ú
ú
úú

(２９)

３．２　齿面修形参数优化

遗传算法具有良好的全局搜索能力,能够自适

应地控制搜索过程以求得最优解,故本文选用遗传

算法结合齿轮的 TCA 和 LTCA 对齿廓及齿向抛

物线修形系数进行优化．
齿轮副啮合线上的相对振动加速度是引起齿

轮传动系统振动噪声的重要原因．本文提出考虑工

况对修形效果影响,以整个工作范围内各工况下的

振动加速度均方根的均值最小为目标进行优化．在

遗传算法中目标函数表达式为:

min(f)＝
∑
N

i＝１
X(i)

N
(３０)

其中:

X ＝
∑
M

j＝１
y２ (j)

M
(３１)

式中:X(i)为某一工况下的振动加速度均方根,N
为整个工作范围内选取的工况数目,Y 为啮合线方

向的振动位移,M 为一个啮合周期内选取的啮合

点数目．
齿廓及齿向修形系数优化流程如图１０所示:

３．３　工况点选取

纯电动汽车动力传动系统中,扭矩和转速工况

的选取要考虑电机低速恒扭和高速恒功率输出特

性．本文中,电机额定功率为１００kW,额定扭矩为

１８０N􀅰m,根据图１１该电机外特性曲线,电机额定

转速以下减速器仅输入转速发生变化而输入扭矩

保持不变;额定转速以上根据T＝９５５０P/n确定输

入扭矩与转速的关系,模拟工作过程中减速器扭矩

转速的变化．

图１０　修形系数优化流程

Fig．１０　Modificationcoefficientoptimizationprocess

图１１　电机外特性曲线

Fig．１０　Externalcharacteristiccurveofmotor

４　算例分析

采用前文修形方法,对输入级齿对主动轮进行

修形,结合遗传算法获得特定工况及全工况下最优

的修形齿面 (其中考虑全工况的修形选取n＝

３０００rpm,T＝１８０N􀅰m;n＝５０００rpm,T＝１８０N
􀅰m;n＝７０００rpm,T＝１３６．４N􀅰m;n＝９０００rpm,

T＝１０６．１N􀅰m;n＝１２０００rpm,T＝７９．６N􀅰m 等

离散工况点),优化获得的修形系数如表２所示:

９９
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表２　遗传算法优化结果

Table２　Geneticalgorithmoptimizationresults

Modificationscheme
Toothprofile
modification
coefficient:a

Axialmodification
coefficient:b

Scheme１(Thebest
modificationat３０００rpm) ０．００８８６ ０．０１０１９

Scheme２(Thebest
modificationat５０００rpm) ０．００６３１ ０．００６４９

Scheme３(Thebest
modificationat７０００rpm) ０．００８１５ ０．００１１１

Scheme４(Thebest
modificationunderfull
workingconditions)

０．０１２４９ ０．００１７０

图１２　３０００rpm 时输入级啮合线方向振动加速度

Fig．１２　Vibrationaccelerationinthedirectionofthe
inputstagemeshlineat３０００rpm

图１３　３０００rpm 时输出级啮合线方向振动加速度
Fig．１３　Vibrationaccelerationinthedirectionof

theoutputstagemeshlineat３０００rpm

对不同修形方案下的齿轮系统进行时域分析,

获得各方案下输入、输出级齿对在不同工况下啮合

线方向振动加速度见图１２~图１７．图１２、图１４和

图１６中 方 案 １~３ 修 形 齿 轮 系 统 分 别 在 转 速

３０００rpm、５０００rpm、７０００rpm 时输入级齿对振动加

速度表现最优即振动加速度最小．对比图１２、１４、１６
不难看出方案４修形后的齿轮系统输入级齿对加

速度虽并非表现最优,但在各转速下始终保持在较

低水平．对比图１３、图１５、图１７各方案下输出级齿

对的振动加速度,可见方案４所获齿轮系统输出级

齿对振动加速度在各转速下保持在前二的水平．由

此可见考虑全工况效果的修形在不同工况下均能

较好的抑振降噪．

图１４　５０００rpm 时输入级啮合线方向振动加速度

Fig．１４　Vibrationaccelerationinthedirectionof
theinputstagemeshlineat５０００rpm

图１５　５０００rpm 时输出级啮合线方向振动加速度

Fig．１５　Vibrationaccelerationinthedirectionof
theoutputstagemeshlineat５０００rpm

图１６　７０００rpm 时输入级啮合线方向振动加速度

Fig．１６　Vibrationaccelerationinthedirectionof
theinputstagemeshlineat７０００rpm

图１７　７０００rpm 时输出级啮合线方向振动加速度
Fig．１７　Vibrationaccelerationinthedirectionof

theoutputstagemeshlineat７０００rpm

００１
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图１８为各修形方案下输入、输出级齿对啮合

线方向振动随转速的变化图．在图１８(a)中方案１
及方案２分别在转速大于６０００rpm、７５００rpm 时,

输入级啮合线方向振动加速度大于未修形齿轮系

统,因此仅考虑特定工况下的修形在其他工况下对

系统的抑振甚至会产生负面效果．对比图１８中各

方案曲线可以看出全工况下最优修形齿面即方案

４,输入、输出级齿对在整个工作范围中减振效果最

优．因仅对输入级齿对主动轮进行修形,所以在输

入级减振效果更为明显．对比各方案在不同转速下

输入、输出级齿对啮合线方向加速度均方根的大

小,可以看出方案４并非在所有工况下减振效果都

为最优,但其在全工况下输入、输出级齿对加速度

均方根的平均值最小．

图１８　不同修形方案下啮合线方向振动比较(a:输入级;b:输出级)
Fig．１８　Vibrationcomparisonofmeshinglinedirectionunder

differentmodificationschemes(a:inputstage;b:outputstage)

５　结论

本文考虑时变啮合刚度、啮合冲击及齿面摩擦

激励,构建了纯电动汽车齿轮传动系统的动力学分

析模型,探讨了全工况下最优的抑振修形方法．选

取转速３０００~１２０００rpm、负载７９．６~１８０N􀅰m 范

围内８个工况点代表全工况,以所有工况点处啮合

线方向振动加速度均方根的平均值来评价修形效

果,输入级结果为７７．２７m/s２,而最好的单工况修形

策略３则为９８．３９m/s２,输出级结果为１１０．１３m/s２,

而最好的单工况修形策略２则为１１５．２m/s２．表明

只针对特定转速和扭矩的修形策略１~３,最终的

修形效果均只保证了其特定工况下最优,而考虑工

况变化影响的修形方法虽无法保证所有工况点处

均为最优,但却具有更好的全局抑振效果．
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