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摘要：【目的】 行星齿轮传动系统动力学特性研究虽已取得丰富成果，但现有研究多聚焦直齿结

构，针对混合动力商用车电子控制无级变速器（Electronic Continuously Variable Transmission, ECVT）所

用的斜齿行星齿轮系统的动力学研究仍存在理论缺口。为解决 ECVT行星齿轮传动系统的振动问题，

开展了深入研究。【方法】以发动机直驱模式为研究工况，综合考虑啮合相位差、时变啮合刚度及齿侧

间隙等非线性因素，构建了24自由度集中参数解析模型；运用龙格-库塔数值求解法获取了系统各构件

在x、y、z方向的振动位移、动态啮合力等动态参数的时域响应，结合快速傅里叶变换分析了其频域特

性。【结果】研究表明，在行星齿轮传动系统中，太阳轮轴向振动位移均值最为突出，其余构件振动特

性呈规律性分布；系统内、外动态啮合力数值显著，反映出较高的齿面承载负荷。通过搭建ECVT台

架试验平台，模拟实际工况采集振动信号，验证了理论分析模型的有效性与可靠性。研究成果可为混

合动力商用车ECVT行星齿轮传动系统的结构优化设计、振动特性改善提供参考。
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0 引言

随着“双碳”目标的提出，混合动力商用车因

其低油耗和低排放的特点，成为广大汽车制造商的

推广对象[1-2]。行星齿轮传动系统具有高承载能力、

高传动效率、结构紧凑等优势[3-4]，在混合动力汽车

领域应用广泛。功率分流式混合动力系统的结构可

看作串联式与并联式的结合体，也被称为电子控制

无级变速器（Electronic Continuously Variable Trans⁃
mission, ECVT）[5]。其动力系统利用行星齿轮机构将

发动机、电动机等多种动力源输入进行深度耦合[6]。

相较于传统汽车变速器，混合动力商用车ECVT的行

星齿轮传动系统所面临的挑战更为严峻，主要体现

在振动和冲击方面。因此，对该传动系统的动态特

性进行深入研究具有重要意义。研究旨在优化传动

结构、改善变速器的振动噪声，以满足商用车辆对

平稳性和舒适性的需求。

齿轮系统动力学是研究齿轮传动过程中产生的

振动冲击的基础[7]。国内外学者对齿轮传动系统的

动力学已展开了大量研究，但研究对象多为直齿圆

柱齿轮和行星齿轮。JIANG 等[8]考虑齿轮磨损、电

动机激励等因素，建立了传动系统平移-扭转机电

耦合模型。耿智博等[9]针对汽车变速器振动问题，

建立了 3挡齿轮弯-扭耦合动力学模型，通过时频转

化分析了齿轮传动系统的动态特性。许芃芃等[10]针

对行星轮受载不均匀问题，建立了变位齿轮动力学

模型，研究了行星轮不同方向偏载对行星轮系载荷

分配的影响。魏静等[11]建立了综合考虑多维修形的

刚度与误差非线性模型，分析了不同修形参数对系

统动力学特性的影响。WANG 等[12]探讨了相位差对

时变啮合刚度的影响，通过建立行星齿轮系统的 5
自由度扭转振动模型，为齿轮故障定位提供帮助。

PORTRON等[13]采用集中参数法和缩聚有限元法混合
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建模，对行星轮系的动力学特性进行了研究。LIU
等[14]考虑电动机结构参数，建立了考虑电动机输入

的电动汽车机电耦合模型。徐尤南等[15]以隧道掘进

机减速器为研究对象，建立了扭转动力学模型，分

析了其动力学特性。

综上可知，对行星齿轮传动系统的动力学特性

已有广泛研究，但多针对直齿；针对混合动力商用

车ECVT使用的斜齿行星齿轮系统的动力学研究较为

有限。为此，本文综合考虑时变啮合刚度、相位差

和齿侧间隙等因素，建立了针对混合动力商用车

ECVT行星齿轮传动系统的弯-扭-轴耦合动力学模型，

采用4阶龙格-库塔法对模型进行求解，并对求解结果

进行傅里叶变换，从而便于直观分析整个系统的动态

特性；最后，通过搭建台架进行试验，将采集数据与

理论分析结果进行了对比。研究可为行星传动系统结

构参数设计和变速器振动特性优化提供参考。

1 行星齿轮传动系统时变啮合刚度分析

1. 1　时变啮合刚度推导

根据能量法，基于材料力学和弹性力学原理计

算时变啮合刚度，建立的斜齿轮副切片如图1所示。

图 1 中，d 为啮合点到基圆的距离；h 为啮合点

处的有效齿厚；x为接触点到基圆之间的距离；hx为

渐开线上离基圆 x 处的点的有效齿厚；rb 为基圆半

径；F为啮合力；Fa、Fb分别为啮合力在垂直和水平

方向上的分量；α为压力角；φ为啮合角；α1为初始

啮合点的啮合角；α2为基圆所对应的半齿角。

首先，将齿轮啮合时储存的能量分为剪切势能

Us、弯曲势能 Ub、赫兹接触势能 Uh和径向压缩势能

Ua等 4个部分；然后，根据力学关系计算出对应的刚

度分量；最终，对啮合过程中各刚度分量求和，得

到总啮合刚度。斜齿啮合轮齿变形后的势能[16]可依次

表示为

Us = F2

2ks
= ∫0

d 1. 2F 2b2GAx
dx （1）

Ub = F2

2kb
= ∫0

d [ Fb (d - x ) - Fa h ]2

2EIx
dx （2）

Uh = F2

2kh
（3）

Ua = F2

2ka
= ∫0

d F 2a2EAx
dx （4）

式中，ks 为剪切刚度；G 为剪切模量；Ax 为截面面

积，Ax=2hxΔL；kb为弯曲刚度；E 为弹性模量；Ix为

到齿根圆距离为 x 的截面惯性矩， Ix=2h3
xΔL/3，ΔL

为每一片轮齿的切片厚度；kh为赫兹接触刚度；ka

为径向压缩刚度。

根据赫兹接触理论，设两个相互啮合的齿轮为

各向同性的弹性圆柱体，二者之间的线接触受压力

作用会变为面接触。赫兹接触应力σh计算式为

σh = (F/L ) (1/ρ1 ± 1/ρ2 )
π [ (1 - v21 )/E1 + (1 - v22 )/E2 ] （5）

式中，ρ为接触线处的曲率半径；L为斜齿轮接触线

长度；v 为泊松比；下标 1、2 分别表示主动轮和从

动轮；-表示内啮合；+表示外啮合。

将式（5）应用到齿轮赫兹接触刚度 kh推导中，有

1
kh

= 4(1 - v2 )
πEL （6）

斜齿轮啮合过程中的端面、轴向重合度分别用εα

和εβ表示，总重合度ε=εα+εβ。本文只研究εβ≥εα的情

况。图2所示为3对轮齿同时啮合的斜齿轮展开平面。

根据斜齿轮的啮合特性，t时刻第 n对接触线的

理论时变长度 l（n，t）[17]为

图2　啮合展开图

Fig. 2　Diagram of the meshing expansion

图1　斜齿轮副切片示意图

Fig. 1　Schematic diagram of the helical gear pair slicing
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l (n, t ) =
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v t tsin βb
,    v t t ≤ εα pbt

b
cos βb

, εα pbt < v t t ≤ εβ pbt

(εpbt - v t t )sin βb
,   εβ pbt < v t t ≤ εpbt

（7）

式中，pbt为端面法向齿距；βb为基圆螺旋角；vt为

沿截面的平移速度， vt= ωrb；ω 为角速度。令 Q=
ceil（ε），t时刻的斜齿行星齿轮啮合接触线总长为

L ( t ) = l (1，t ) + l (2，t ) + … + l (Q，t ) = ∑
n = 1

Q

l (n，t )（8）
根据渐开线齿廓的几何关系，d、h、hx可分别

表示为

ì

í

î

ïïïï

ïïïï

d = Rb [ cos α1 + (α1 + α2 ) cos α1 - cos α2 ]
h = Rb [ (α1 + α2 ) cos α1 - sin α1 ]

hx = Rb [ (α + α2 ) cos α - sin α ]
（9）

假设斜齿啮合单齿可以被分为N片厚度为ΔL的

薄片直齿，则N=round[l（n，t）/ΔL]，round为四舍五入

函数。因此，斜齿轮外啮合的弯曲刚度kb表达式[18]为
1
kb

= ∫-α'1

α2 3 {1 + cos α'1 [ (α2 - α'1 ) sin α - cos α ] }2 (α2 - α ) cos α
2EΔL [ sin α + (α2 - α ) cos α ]3 dα （10）

同理，该啮合单齿的剪切刚度 ks和径向压缩刚

度 ka
[19]可分别表示为

1
ks

= ∫-α'1

α2 1.2 (1 + v ) (α2 - α ) cos α cos2 α'1
EΔL [ sin α + (α2 - α ) cos α ] dα （11）

1
ka ∫-α'1

α2 (α2 - α ) cos α cos2 α'12EΔL [ sin α + (α2 - α ) cos α ] dα （12）
不考虑齿轮的柔性变形，用势能法计算出的啮

合刚度将会偏大。可以根据齿轮基体柔性变形量来

推导柔性变形刚度 k f。下面简述推导过程。相关几

何参数如图3所示。齿轮基体柔性变形量 δf可表示为

δ f = F cos2 α1
EL ·[ L* ( u f

S f
) 2 + M * ( u f

S f
) +

P* (1 + Q* tan2 α1 ) ] （13）
式中，uf为齿根圆最高点顶点到齿面载荷作用线与轮

齿轴线交点的距离，u f = rb / cos α1 - r f，r f 为齿根圆

半径；S f 为齿根圆上单个轮齿的圆弧长，S f = 2r f α2；

L*、M*、P*和Q*均为常数系数[20]，即

X *
i (h f，α2 ) = Ai /α22 + Bi h2f + Ci h f /α2 + Di /α2 + Ei h f + Fi

（14）
式中，X *

i 代表 L*、M*、P*和 Q*；hf=rf /rb；Ai、Bi、Ci、

Di、Ei和Fi的值如表1所示。

图3　齿轮基体变形示意图

Fig. 3　Schematic diagram of the gear matrix deformation

由轮体基体变形引起的等效刚度 kf可表示为

1/k f = δ f /F （15）
单齿总势能等于单齿各势能之和。据此，可求

得斜齿轮外啮合 t时刻的单齿啮合刚度 kt，有
1
kt

= 1
kh

+ 1
kb1

+ 1
ks1

+ 1
ka1

+ 1
k f1

+ 1
kb2

+ 1
ks2

+ 1
ka2

+ 1
k f2

（16）
斜齿行星轮系啮合过程的综合啮合刚度计算

式为

K = ∑
n = 1

Q ( 1
knt

)-1 （17）

1. 2　啮合刚度计算

斜齿行星轮系同时存在多对轮齿啮合，如不考

虑啮合过程的相位差对综合啮合刚度进行计算，在

进行振动响应分析时会产生较大误差，故在进行综

合啮合刚度计算之前，要先进行相位差[21]计算，结

果如表 2所示。其中，γspj和γrpj分别为第 j对外啮合齿

轮和内啮合齿轮相较于第 1对轮副的相对相位关系；

取 j为 1 时，γsp1与 γrp1的值均为 0；γrs为行星轮的内、

外啮合齿轮副的相对相位关系。斜齿行星轮系综合

时变啮合刚度计算结果如图4所示，内啮合与外啮合

表1　式（14）中系数的取值

Tab. 1　Values of the coefficient in formula （14）

变量

L*（hf，θf）

M*（hf，θf）

P*（hf，θf）

Q*（hf，θf）

Ai

-5. 574×10-5

60. 111×10-5

-50. 922×10-5

-6. 204 2×10-5

Bi

-1. 998 6×10-3

-28. 100×10-3

185. 50×10-3

9. 088 9×10-3

Ci

-2. 301 5×10-4

-83. 431×10-4

0. 053 8×10-4

-4. 096 4×10-4

Di

4. 770 2×10-3

-9. 925 6×10-3

53. 3×10-3

7. 829 7×10-3

Ei

0. 027 1
0. 162 4
0. 289 5

-0. 147 2

Fi

6. 804 5
0. 908 6
0. 923 6
0. 690 4
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的综合啮合刚度峰值分别为 2. 837×108 N/m和 2. 808×
108 N/m，内啮合比外啮合大 1. 03%。综合啮合刚度

变化规律符合斜齿轮的啮合规律。

2 行星齿轮传动系统动力学建模

2. 1　行星齿轮传动系统结构设计

以某公司混合动力商用车ECVT为研究对象，该

变速器由两排斜齿行星齿轮机构（PG1、PG2）、圆柱

齿轮机构（z1、z2、z3、z4、z5、z6）和双电动机（MG1、

MG2）组成，如图 5 所示。其中，太阳轮连接 MG1，

外齿圈连接MG2和输出轴，行星架连接内燃机（Inter⁃
nal Combustion Engine, ICE）。行星齿轮由 3 个行星

轮、太阳轮、齿圈、行星架组成，依次命名为 pj（j=
1，2，3）、si、ri、ci（i=1，2）。本文针对发动机直驱

模式下行星齿轮传动系统的动态特性进行研究，该

模式下只有行星排 PG1参与工作。PG1各个构件的详

细参数如表3所示。

由于斜齿轮的啮合特性，斜齿行星轮系会产生

一定轴向力，所以，在搭建斜齿行星轮系集中参数

解析模型时应考虑轴向力。搭建模型时，将斜齿行

星轮系内的构件假想成有质量和转动惯量的刚性件，

且所有行星轮参数完全相同。齿轮间的啮合用带有

啮合阻尼和啮合刚度的弹簧与阻尼表示。令构件 i所
承受外力矩为 Ti；质量为mi；转动惯量为 Ii；径向支

承刚度为 ki；轴向支承刚度为 kiz；扭转刚度为 kiu；径

向阻尼为 ci；径向阻尼为 ciz；扭转阻尼为 ciu；扭转线

位移为 ui，其值为扭转角位移 Φi和 ri的乘积；构件 i
端 面 和 轴 向 的 平 移 线 位 移 为 { xw，yw，zw }T（w =
c、r、s、pj），下标w的取值 c、r、s、pj分别代表行

星架、内齿圈、太阳轮和行星轮 j，下标 j代表 3个均

布的行星轮。所建立的集中参数弯-扭-轴耦合动力学

模型如图6所示，共有24个自由度。

斜齿行星齿轮动力学方程可表示为

Mẍ + Cẋ + Kx = F （18）
式中，M为构件质量矩阵；C为阻尼矩阵；K为刚度

矩阵；F为外载荷向量。

系统内各个运动构件具有各自的相对运动关系，

表2　斜齿行星轮系相对相位

Tab. 2　Relative phase of the helical planetary gear train

参数

数值

γsp1

0
γsp2

2/3
γsp3

1/3
γrp1

0
γrp2

-1/3
γrp3

-2/3
γrs

1/2

（a）内啮合综合刚度

（b）外啮合综合刚度

图4　斜齿行星轮系综合时变啮合刚度

Fig. 4　Integrated time-varying meshing stiffness of the planetary 
gear train

图5　传动系统连接关系

Fig. 5　Connection relation of the transmission system
表3　行星排PG1详细参数

Tab. 3　Detailed parameters for planetary gear PG1

参数

齿数

模数/mm
压力角/（°）
螺旋角/（°）

旋向

齿宽/mm
基圆直径/mm

泊松比

弹性模量/GPa
质量/kg

转动惯量/（kg·m2）

元件

太阳轮

31
2. 5
21
9

右旋

30
73. 137
0. 295

208
5. 31

3. 72×10-3

行星轮

26
2. 5
21
9

左旋

27
61. 340
0. 295

208
0. 42

3. 32×10-4

内齿圈

83
2. 5
21
9

左旋

30
195. 817

0. 295
208

9. 64
7. 86×10-2
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依此可列出各构件间相对位移。太阳轮和齿圈与各

行星轮之间的相对位移εspj和εrpj分别为

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

εspj = (us + upj - xpj sin α - xs sin φspj - ypj cos α +
ys cos φspj ) cos β + ( zs - zpj ) sin β - espj

ε rpj = (u r + upj - xpj sin α - x r sin φ rpj - ypj cos α +
y r cos φ rpj ) cos β + ( zpj - z r ) sin β - erpj

（19）

式中，φrpj=φj+αrp；φspj=φj+αsp；αrp、αsp分别为内啮合

和外啮合的端面啮合角；φj为行星轮的相对位置角；

α、β分别为压力角和螺旋角；espj、erpj分别为外啮合

与内啮合综合传递误差。

行星轮 pj 与行星架的相对位移 εxcpj、εycpj、εzcpj、

εucpj分别为

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï

ïï
ï
ï

ï

εxcpj = xc - uc sin φj - xpj cos φj + ypj sin φj

εycpj = yc - uc cos φj - xpj sin φj + ypj cos φj

εzcpj = zc - zpj

εucpj = uc - yj - xc sin φj + yc cos φj

（20）

行星轮与行星架在 xj、yj方向的相对位移 εxpj、εypj

分别为

ì
í
î

ïïεxpj = xj - xc cos φj - yc sin φj

εypj = yj - uc + xc sin φj - yc cos φj
（21）

内啮合和外啮合的法向动态啮合力 Frpj、Fspj 分

别为

ì
í
î

ïïF rpj = K rpj ( t ) f (ε rpj，b) + crpj ε̇ rpj

Fspj = Kspj ( t ) f (εspj，b) + cspj ε̇spj
（22）

式中，Krpj（t）、Kspj（t）分别为内啮合和外啮合的时变

啮合刚度；f（εrpj，b）、f（εspj，b）分别为内啮合和外啮

合的齿侧间隙函数。

2. 2　行星齿轮传动系统动力学方程

基于牛顿第二运动定律和动量矩定理，可推导

出各构件在广义坐标下的平衡方程。

太阳轮运动微分方程为

ì

í

î

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ms ( ẍs - 2ωc ẏs - ω2c xs ) -
∑
n = 1

N

Fspj cos β sin φspj + cs ẋs + ks xs = 0
ms ( ÿs + 2ωc ẋs - ω2c ys ) + ∑

n = 1

N

Fspj cos β cos φspj +
cs ẏs + ks ys = 0

ms z̈s + ∑
n = 1

N

Fspj sin β + csz żs + ksz zs = 0
Is
r2s

us + ∑
n = 1

N

Fspj cos β + ksuus + csu u̇s = Ts
rs

（23）

其中，下标 z、u分别表示轴向、扭转，下同。

内齿圈运动微分方程为

ì

í

î

ï

ï

ï

ï

ï

ïï
ï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

m r ( ẍ r - 2ωc ẏ r - ω2c x r ) -
∑
n = 1

N

Fspj cos β sin φspj + cr ẋ r + k r x r = 0
m r ( ÿ r - 2ωc ẋ r - ω2c y r ) -

∑
n = 1

N

F rpj cos β cos φ rpj + cr ẏ r + k r y r = 0
m r z̈ r - ∑

n = 1

N

F rpj sin β + crz ż r + k rz z r = 0
I r
r2r

ü r + ∑
n = 1

N

F rpj cos β + cru u̇ r + k ruu r = T r
r r

（24）

行星架运动微分方程为

ì

í

î

ï

ï

ï

ï

ï

ïï
ï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

mc ( ẍc - 2ωc ẏc - ω2c xc ) +
∑
n = 1

3
cc ε̇xcpj + ∑

n = 1

3
kc εxcpj + cc ẋc + kc xc = 0

mc ( ÿc + 2ωc ẋc - ω2c yc ) +
∑
n = 1

3
cc ε̇ycpj + ∑

n = 1

3
kc εycpj + cc ẏc + kc yc = 0

mc z̈c + ∑
n = 1

N

ccz ε̇zcpj + ∑
n = 1

N

kcz εzcpj + ccz żc + kcz zc = 0
Ic
r2c

üc + ∑
n = 1

3
cc ε̇ucpj + ∑

n = 1

3
kc εucpj + ccu u̇c + kcuuc = - Tc

rc

（25）

行星轮运动微分方程为

ì

í

î

ï

ï

ï
ïï
ï
ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï
ï

ï

ï

ï

mp ( ẍp - 2ωc ẏp - ω2c xp ) + Fspj cos β sin αsp +
F rpj cos β sin α rp + cp ε̇xcpj + kp εxcpj = 0

mp ( ÿp + 2ωc ẋp - ω2c yp ) - Fspj cos β cos αsp -
F rpj cos β cos α rp + cp ε̇ycpj + kp εycpj = 0

mp z̈p - Fspj sin β + F rpj sin β - ccz ε̇zcpj - kpz εzcpj = 0
( Ip /r2p )üp + Fspj cos β + F rpj cos β = 0

（26）

图6　斜齿行星轮系集中参数模型

Fig. 6　Lumped parameter model of the helical planetary gear system
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3 行星齿轮传动系统动态特性分析

为了得到行星轮系的振动响应，首先对动力学微

分方程进行求解。将表 3中行星齿轮参数代入Matlab
软件中，综合考虑时变啮合刚度、啮合相位差和齿侧

间隙等因素，采用4阶龙格-库塔数值方法求解弯-扭-

轴动力学常微分方程组。求解流程如图7所示。

仿真过程为：先将第 2节推导的 2阶动力学微分

方程全转化为标准的 1 阶微分方程，将原本具有 24
自由度的 2 阶微分方程转化为具有 48 自由度的 1 阶

微分方程，计算出行星轮系中各构件在 x、y、z方向

上的振动位移；再计算出动态啮合力和有无相位差

情况下的动载系数；最后，得到发动机直驱模式下

行星齿轮传动系统中各构件的动态响应，如图 8~
图 12 所示。此时发动机的输入转速为 1 200 r/min，
转矩为 300 N·m。

（a）太阳轮 x方向振动时域图

（b）太阳轮 x方向振动频域图

（c）太阳轮 y方向振动时域图

（d）太阳轮 y方向振动频域图

（e）太阳轮 z方向振动时域图

（f）太阳轮 z方向振动频域图

图8　太阳轮振动位移特性图

Fig. 8　Vibration displacement characteristic diagram of the sun 

gear

（a）行星轮 x方向振动时域图

（b）行星轮 x方向振动频域图

图7　求解流程图

Fig. 7　Flow chart of the solution
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（c）行星轮 y方向振动时域图

（d）行星轮 y方向振动频域图

（e）行星轮 z方向振动时域图

（f）行星轮 z方向振动频域图

图9　行星轮振动位移特性图

Fig. 9　Vibration displacement characteristic diagram of the 

planetary gear

（a）内齿圈 x方向振动时域图

（b）内齿圈 x方向振动频域图

（c）内齿圈 y方向振动时域图

（d）内齿圈 y方向振动频域图

（e）内齿圈 z方向振动时域图

（f）内齿圈 z方向振动频域图

图10　内齿圈振动位移特性图

Fig. 10　Vibration displacement characteristic diagram of the inner 

ring

（a）行星架 x方向振动时域图

（b）行星架 x方向振动频域图
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（c）行星架 y方向振动时域图

（d）行星架 y方向振动频域图

（e）行星架 z方向振动时域图

（f）行星架 z方向振动频域图

图11　行星架振动位移特性图

Fig. 11　Vibration displacement characteristic diagram of the carrier

由图 8~图 11 可知，在斜齿行星齿轮传动系统

中，各个构件在 x、y、z这 3个方向上均表现出规律

性的振动特征。这些振动以平衡位置为中心，呈上

下波动的趋势。特别值得注意的是，太阳轮在轴向

上的振动位移均值为 100. 62 μm，为各个构件振动

特性中的最大值，其振动幅值为 0. 004 μm。这种现

象的产生源于斜齿行星齿轮传动系统中太阳轮受到

行星轮传递来的不间断轴向力。对各构件在 x、y、z

方向上的振动位移时域信号进行傅里叶变换，得到

频域信号。对构件各方向上振动频域图进行分析可

知，各构件在3个方向上只有啮合频率及其倍频。在

x、y 方向上，太阳轮和行星架的最大振动幅值都表

现为啮合频率 fm；但是在 z方向上，最大的振动幅值

则是 3 倍啮合频率 3fm。这是由于太阳轮和行星架在

径向的支承刚度相近，而在轴向的支承刚度存在差

异。太阳轮和行星架都受到3个参数相同的行星轮施

加的轴向力的影响，导致振动频率表现出特殊的关

联性。由于内齿圈为整个系统的动力输出，因此，

其振动位移频率组成不仅有啮合频率及其倍频，还

有3倍输出轴转频3fr。

（a）内啮合动态啮合力

（b）外啮合动态啮合力

图12　动态啮合力

Fig. 12　Dynamic meshing force

由图 12 可知，外啮合动态啮合力的最大值为

3 358. 5 N，均值为 3 290. 4 N；内啮合动态啮合力的

最大值为3 357. 8 N，均值为3 293. 1 N。

国家标准 GB/T 3480. 1—2019[22]中关于动载系数

Kv的计算式：Kv=F/F0。其中，F为动态啮合力；F0为

静态啮合力。啮合力可通过静力学计算求得。图 13
所示为有无相位差时内、外啮合的动载系数。其中，

无相位差时，内外啮合的动载系数分别是 1. 28 和

1. 17；计入相位差时，内外啮合的动载系数分别是
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1. 41和 1. 29，二者均变大，且内啮合的振动强于外

啮合。可见齿轮啮合力较高，齿面承受载荷较大。

为降低变速器振动噪声，应考虑啮合相位差的影响，

并采取螺旋线修形等措施。

（a）无相位差内啮合动载系数

（b）无相位差外啮合动载系数

（c）有相位差内啮合动载系数

（d）有相位差外啮合动载系数

图13　有无相位差时内外啮合动载系数对比

Fig. 13　Comparison of internal and external meshing dynamic load 
coefficients with and without phase difference

4 台架试验

混合动力ECVT试验台架主要由电气控制和机械

传动两部分组成。电气控制部分包括控制柜、变频

器、电池模拟器、被试件冷水机；机械传动部分包

括驱动电动机、加载电动机 1、加载电动机 2、被试

件、碳纤维长轴。机械传动部分固定在防震铁地板

上，驱动电动机直接连接ECVT输入端花键，输出端

通过碳纤维长轴连接加载电动机 1，电池模拟器连接

被试件控制器，被试件冷水机连接两个电动机的进、

出水口。台架试验时，驱动电动机控制输入转速，

加载电动机1控制转矩。试验台现场布置及二维示意

图分别如图14和图15所示。

图14　混合动力综合性能试验台架

Fig. 14　Test bench of the hybrid comprehensive performance 

图15　混合动力综合性能试验台架平面图

Fig. 15　Plan view of the hybrid comprehensive performance test 
bench
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由于该混合动力变速器箱体内部结构复杂，振

动信号传递路径多，应将传感器安装在箱体刚度高、

阻尼小的位置。其中，一个加速度传感器布置在输

入轴旁边，另一个加速度传感器布置在输出轴附近。

使用 24通道 LMS振动噪声测试仪对振动加速度信号

进行实时采集并保存，传感器采用美国 PCB 压电式

三向加速度传感器。设定试验振动加速度信号的采

样频率为 6 400 Hz，采样时间为 10 s。待输入转速稳

定为 1 200 r/min、负载转矩为 300 N·m时，进行发动

机直驱模式下振动加速度信号实时采集并保存，得

到上述 2 个位置的振动加速度。由于壳体的激振力

来自系统内部传递的动态力，因此，在仿真分析

时，通过有限元软件在各齿轮副的啮合线上施加第

3 节求得的动态啮合力，得到上述两测点振动加速

度的仿真结果；再将仿真和实测振动加速度的时域

信号进行快速傅里叶变换，得到频域信号；最后，

得到图16所示的试验与仿真加速度响应时频对比。

（a）测点1实测加速度响应时域图

（b）测点1仿真加速度响应时域图

（c）测点1实测加速度响应频域图

（d）测点1仿真加速度响应频域图

（e）测点2实测加速度响应时域图

（f）测点2仿真加速度响应时域图

（g）测点2实测加速度响应频域图

（h）测点2仿真加速度响应频域图

图16　试验与仿真加速度响应时频对比

Fig. 16　Comparison of test and simulated acceleration responses

由图 16 可知，测点 1 实测振动加速度峰峰值为

4. 96 m/s2，仿真加速度峰峰值为5. 18 m/s2。二者误差

为 4. 4%。测点 2实测振动加速度峰峰值为 4. 88 m/s2，

仿真加速度峰峰值为 5. 11 m/s2。二者误差为 4. 7%。

综上对比仿真结果与台架试验实测的振动加速度时

域图，二者振动加速度均在平衡位置处上下波动，

振动规律整体趋势相同，幅值相近，误差较小。除

此之外，二者的主要振动频率相似，均为齿轮的啮

合频率 fm及其倍频 nfm，但是，台架试验实测的频率

成分更为复杂，整体上具有较好的一致性，由此可

以验证本文所建模型的准确性。

5 结论

通过建立 ECVT 斜齿行星齿轮系统 24 自由度模

型，分析了在发动机直驱模式下的动态特性；并进

行了台架试验，对比分析了理论计算结果和试验结
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果的动态响应。得出如下结论：

1）以啮合相位差、时变啮合刚度和齿侧间隙等

非线性因素为系统输入，建立了混合动力商用车

ECVT 的 24 自由度行星齿轮传动系统集中参数解析

模型，通过 ode45函数进行数值求解，详细分析了各

构件在 x、y、z方向上的振动位移、内外啮合动态啮

合力和动载系数。

2）通过傅里叶变换，将振动位移时域信号转化为

频域信号。太阳轮轴向振动最大，均值为100. 62 μm，

幅值为 0. 04 μm，其受到行星轮传递过来的不间断

轴向力，因而导致了这一现象的发生。

3）通过台架试验，对行星齿轮传动系统动态特

性进行论证，验证了动力学模型的准确性。得出的

测试数据可为优化系统结构和改善ECVT的振动特性

提供重要参考。
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Dynamic characteristics of planetary gear transmission system in hybrid 
commercial vehicle ECVT

XIANG Dongyang1 CHEN Yong1，2 CHEN Tao3 WU Chaoyang4 XU Zhengyun1 ZHANG Rirui1

(1. School of Mechanical Engineering, Guangxi University, Nanning 530004, China)

(2. State Key Laboratory of Featured Metal Materials and Life-cycle Safety for Composite Structures, Guangxi 

University, Nanning 530004, China)

(3. Yuchai Simlan New Energy Power Technology Co., Ltd., Nanning 530000, China)

(4. Changzhou NRB Corporation, Changzhou 213022, China)

Abstract: [Objective] Although abundant achievements have been made in the dynamic characteristics research of 

planetary gear transmission systems, existing studies mostly focus on straight-tooth structures, leaving a theoretical gap in the 

dynamic research of helical planetary gear systems used in electronic continuously variable transmissions (ECVT) for hybrid 

commercial vehicles. To address the vibration issues of the planetary gear transmission system in ECVT, in-depth research 

was conducted. [Methods] Taking the engine direct-drive mode as the research condition, a 24-degree-of-freedom (24-DOF) 

lumped parameter analytical model was constructed by comprehensively considering nonlinear factors such as meshing phase 

difference, time-varying meshing stiffness, and tooth side clearance. The Runge-Kutta numerical solution method was used to 

obtain the time-domain responses of dynamic parameters such as vibration displacements in the x, y, z directions and dynamic 

meshing forces of each component in the system. The frequency-domain characteristics were analyzed combined with fast 

Fourier transform. [Results] The study shows that in the planetary gear transmission system, the mean value of the axial 

vibration displacement of the sun gear is the most prominent, and the vibration characteristics of the remaining components 

show regular distribution. The values of internal and external dynamic meshing forces in the system are significant, reflecting 

high tooth surface bearing loads. By building an ECVT test bench platform to simulate actual working conditions and collect 

vibration signals, the effectiveness and reliability of the theoretical analysis model are verified. The research results can 

provide reference for the structural optimization design and vibration characteristic improvement of the planetary gear 

transmission system in ECVT for hybrid commercial vehicles.

Key words: ECVT; Phase difference; Planetary gear transmission; Dynamic response; Vibration analysis

37


