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摘要：【目的】 针对某 NW 型行星减速箱在高速变载工况下动态激励过大、结构振动突出的问

题，开展轮齿微观修形参数的多目标优化研究，以提升高速复杂工况下行星传动系统的噪声、振动、

平顺性（Noise, Vibration, and Harshness, NVH）性能。【方法】 首先，基于有限元网格缩聚与多体动力

学理论，构建了包含柔性箱体、轴承支撑及齿轮非线性啮合特性的减速箱耦合动力学仿真模型；其

次，提取时变运行载荷谱中的典型稳态工况节点，通过轮齿接触分析和动态传动误差解算，量化表

征了修形前轮齿表面的偏载与动载荷激振特征；再次，引入了线性加权综合适应度函数，应用遗传

算法对太阳轮及各级行星轮的螺旋线鼓形量、斜度及齿廓修形参数进行了多元多目标寻优配置，并

与蒙特卡洛随机抽样策略的寻优效率进行了对比验证；最后，搭建了变转速阶次分析试验台，对优

化前后的减速箱箱体振动加速度进行了对照实测。【结果】 研究表明，遗传算法由于具备良好的进化

搜索机制，其寻优效果显著优于蒙特卡洛法。在主激振频率（180 阶次）对应的典型工况下，经遗传

算法优化修形后，一级齿轮副的传动误差降低 51. 1%，最大接触应力减小 12. 8%；动力学仿真中系

统最大振动加速度由 347. 26 m/s2骤降至 137. 98 m/s2，降幅达 60. 26%；试验测得箱体最大振动加速

度由 997. 4 m/s2降至 581. 4 m/s2，有效抑制了时变工况下的偏载与异常高频噪声，验证了所提微观修

形方案的工程应用价值。
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0 引言

随着航空、能源及汽车等工业领域的快速发展，

减速箱正面临着技术升级与多样化应用环境的严峻

挑战。在此背景下，振动与噪声控制已不仅仅是性

能优化的一个方面，更成为影响减速箱工作可靠性、

使用寿命及产品市场竞争力的关键技术指标[1]。

振动是传动系统能量损耗与结构疲劳的直接体

现。过度振动易引发齿轮、轴承等关键部件出现点

蚀、磨损乃至断齿等故障，持续的动载荷作用将显

著缩短传动系统的服役寿命。因此，减振是确保减

速箱在苛刻工况下稳定运行并达到预期设计寿命的

重要前提，同时对降低维护成本与运行风险具有关

键意义。减速箱对减振性能要求的不断提升，是市

场应用高端化、设备运行高效化及人机交互友好化

共同驱动的必然结果，减振技术已成为减速箱发展

过程中必须攻克的关键技术之一。在齿轮修形技术

研究方面，国内外学者已开展了大量工作。Wang
等[2]建立了 4组动态齿轮模型，涵盖了非线性与时变

齿轮系统的多种组合。Chen等[3]提出了一种包含静态

传动误差和啮合刚度的齿廓修形模型。Zhou等[4]研究

了修形量和齿轮参数对动态性能的影响，提出了一

种基于关键敏感参数的两阶段修形曲线。在行星齿

轮传动动力学研究方面，针对 NW 型行星传动，Mo
等[5]建立了非线性动力学模型，考虑随机风速、时变

支撑刚度、轴承间隙、传动误差、齿侧间隙、柔性

齿圈、时变啮合刚度及齿面摩擦等多种因素，揭示

了系统丰富的非线性行为，并指出通过增加阻尼和

选择合适的延时参数可提高系统稳定性。

目前，齿轮修形研究多集中于稳态工况，对时

变工况下动态激励与修形参数的耦合机制研究不足，

且多局限于理论阶段，缺乏试验验证。对此，本文
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针对某型 NW 行星减速箱在高速、变载工况下振动

突出的问题，开展齿轮齿形修形优化研究，并进行

了试验对照，以初步验证实际工程应用的可行性。

1 减速箱动力学模型构建

1. 1　齿轮组基本信息

本文的齿轮传动系统齿轮组具体参数如表1所示。
表1　齿轮副参数

Tab. 1　Basic parameters of the gear pairs

齿轮参数

法向模数/mm

齿数

压力角/（°）
径向变位系数

太阳轮

1. 3

19

20

0. 4

一级行星轮

1. 3

32

20

-0. 4

二级行星轮

1. 3

11

20

0. 5

齿圈

1. 3

62

20

-0. 5

整个传动系统动力由太阳轮输入，经过行星轮

传递到内齿圈，行星架固定，内齿圈输出，图1为其

传动简图。

图1　NW行星传动系统简图

Fig. 1　Schematic diagram of NW planetary transmission system

1. 2　仿真模型构建

为精确模拟减速箱的动态特性，构建了动力学

仿真模型，该模型主要由传动系统、外部支撑系统

组成。

1）在动力学软件中建立传动系统模型，包括各

传动轴和齿轮，并依据齿轮详细参数完成齿轮模型

的建立与装配。

2）在模型中引入轴承、花键等关键连接部件，

定义功率流及连接关系，在太阳轮输入端施加旋转

驱动，在齿圈输出端施加转矩负载。齿轮啮合接触

对设置摩擦因数 0. 05～0. 08（考虑润滑条件），轴承

通过节点连接连接箱体。

3） 利用三维建模软件建立支撑结构（如壳体、

行星架等）的几何模型，通过前处理软件进行几何清

理简化。完成网格划分并赋予材料属性后，箱体底

部施加固定约束，模拟实际安装状态，最终导入动

力学软件中进行有限元缩聚。通过建立箱体与轴承

座的有限元节点连接，形成完整的动力学模型，用

于后续仿真分析。

2 修形前参数分析

2. 1　修形前试验分析

为验证齿轮修形对减速箱振动性能的实际影响，

开展了修形前、后的对比振动测试。图2为其试验原

理图。试验旨在通过测量齿轮箱在典型工况下的振动

响应，比较修形前、后振动加速度幅值的变化，并基

于阶次分析方法评估固定转速下的振动特性改善效果。

图2　变速变载振动测试试验原理图

Fig. 2　Schematic diagram of vibration testing test

传感器布置如图3所示。所选位置靠近行星架与

箱体连接位置，以保证测得最大箱体振动。试验分 2
个阶段进行：在未进行任何齿轮修形的原始状态下，

对减速箱进行振动测试；在完成齿轮微观修形后，在

相同测点、相同工况下重复测试。测试过程中，记录

减速箱在典型工况下的振动加速度时域信号，并同步

采集输出转速与转矩数据，确保2次试验条件一致。

图3　减速箱壳体振动加速度传感器测点布设

Fig. 3　Accelerometer layout and measurement locations on gearbox 

housing

利用DASP数据分析软件对实测箱体表面振动加

速度的时域信号进行高精度解算，为识别减速箱振

动激励源，需对振动加速度信号进行频域分析。对

于匀速运行的旋转机械，可采用传统频谱分析。本

文研究对象为变速的旋转对象，因此，采用针对变

转速的频域分析方法阶次分析。

将阶次定义为啮合频率与输入轴转频的比值，

其计算式为

O = fm
fo

（1）
式中，O为阶次； fm 为啮合频率； fo 为输入轴旋转

频率。

对传动系统阶次进行计算[6-7]，计算结果如表 2
所示，用于后续振动阶次分析。
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表2　轴与齿轮阶次

Tab. 2　Orders of shafts and gears

类别

太阳轮

一级行星轮

二级行星轮

齿圈

齿数

19

32

11

62

轴阶次

9. 285 7

5. 909

5. 63

1

啮合阶次

180. 36

180. 36

62

62

对试验获得的振动加速度数据进行阶次分析，

以识别振动激励的来源，结果如图 4所示。由图 4可

知，在 62、124、180、186 阶处存在明显的能量峰

值。其中，180阶处的振动能量最为突出。根据齿轮

传动系统的特征频率关系，62、124、186 阶分别对

应二级齿轮副的1阶、2阶、3阶啮合频率，而180阶

则对应于一级齿轮副的 1 阶啮合频率。基于上述分

析，初步判断齿轮啮合过程中的动态激励是引起振

动峰值的主要因素。因此，建议对齿轮进行修形优

化，以降低相应阶次下的振动水平。

图4　修形前变转速阶次分析彩图

Fig. 4　Color map of variable-speed order analysis before 

modification

2. 2　减速箱工况选取

本文涉及的减速箱具有变速连续，且变速范围

广的特点。鉴于此，在启动全过程选取9个典型工况

节点进行静态动力学反演。试验过程中对减速箱的

输出轴转速与转矩负载等外置运行参数进行了高精

度同步监测，稳态响应曲线如图5所示。

图5　减速箱全生命周期变工况输入载荷谱

Fig. 5　Input load spectrum configuration of the planetary reducer

减速箱实际运行过程为连续时变工况，为便于

分析，从载荷谱中均匀提取9个典型工况点，分别进

行静态分析，以此近似表征系统在时变过程中的振

动特性演变趋势及修形前、后的改善效果，选取情

况如表3所示。
表3　减速箱修形载荷谱

Tab. 3　Load spectrum for gear modification

工况

工况1

工况2

工况3

工况4

工况5

工况6

工况7

工况8

工况9

输出转矩/（N‧m）

466. 98

445. 76

422. 69

398. 68

367. 75

335. 29

286. 35

266. 55

228. 50

输出转速/（r/min）

895. 59

1 291. 91

1 676. 47

2 044. 12

2 580. 15

3 033. 09

3 726. 47

4 043. 38

4 522. 06

2. 3　修形前仿真预分析

通过对齿轮副在不同工况下的齿面啮合特性进行

分析，得到齿轮参数的变化趋势如图 6所示。其中，

图 6（a）、图 6（b）为最大载荷工况，图 6（c）、图 6（d）
为最小载荷工况。图6中，纵轴表示滚动直径，即齿

廓点至基圆圆心的距离。在理想均匀接触状态下，

载荷应沿齿宽方向对称分布，高载区（红色）应位于

齿宽中部。若高载区明显偏向齿宽一侧，则说明存

在沿齿宽方向的偏载。结果表明，偏载问题在整个

工况范围内普遍存在。

振动加速度如图 7所示。由图 7可知，二级齿轮

副在工况 4下出现最大值（15. 7 m/s²），一级齿轮副在

工况 7 下存在振动加速度幅值为 347. 26 m/s²。后续

将针对工况7进行修形以降低啮频振动。根据仿真结

果，二级齿轮副在系统整体振动激励中所占比例相

对较小。因此，对其齿面进行修形的主要目的在于

改善载荷分布、减轻偏载。

（a）工况1一级齿轮单位长度法向载荷

（b）工况1二级齿轮单位长度法向载荷
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（c）工况9一级齿轮单位长度法向载荷

（d）工况9二级齿轮单位长度法向载荷
图6　不同工况下未修形齿面单位长度法向载荷分布云图

Fig. 6　Normal load per unit length distributions under varying 

operating conditions

图7　修形前齿轮副在不同运行工况下的振动加速度幅值曲线

Fig. 7　Vibration acceleration curves under various operating 

conditions before modification

2. 4　齿轮修形前齿面接触结果分析

修形前分别对工况7下的一、二级齿轮副进行轮

齿接触分析，分析结果如图8所示。在工况7下，一级

齿轮副传动误差为 1. 76 μm，单位长度法向载荷最大

值为 110 N/mm[图 8（a）]，最大接触应力为 1 075 MPa
[图 8（c）]；二级齿轮副传动误差为 1. 68 μm，单位长

度法向载荷最大值为 113 N/mm[图 8（b）]，最大接触

应力为 2 080 MPa[图 8（d）]。结果表明，齿轮啮合端

面存在较为显著的偏载现象。

（a）一级齿轮单位长度法向载荷

（b）二级齿轮单位长度法向载荷

（c）一级齿轮最大接触应力

（d）二级齿轮最大接触应力

图8　工况7下未修形齿面接触载荷与应力场分布云图

Fig. 8　Flank contact load and stress contours under condition 7 

before modification

2. 5　齿轮修形前NVH结果分析

齿轮传动的动态传动误差、动态接触载荷、振

动加速度，是描述齿轮或传动系统振动问题的3个核

心且相关的物理量。图9中，动态传动误差、动态接

触载荷中的 3 条曲线分别为 3 组行星齿轮的啮合状

态，可以看到曲线基本一致，因此可取均值分析。

在工况 7 下输入转速为 35 375 r/min，只考虑在该转

速下的大小。

对工况7下齿轮传动的动态传动误差、动态接触

载荷进行分析，结果如图9所示。一级齿轮副的动态

传动误差为 1. 7 μm，动态接触载荷为 209. 2 N。进

一步分析箱体的振动加速度。在工况7下，存在振动

加速度峰值，为347. 26 m/s²。

（a）修形前动态传动误差

（b）修形前动态接触载荷
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（c）修形前振动加速度
图9　工况7下未修形系统多构型动态传动误差与载荷响应曲线

Fig. 9　Dynamic response curves under condition 7 before micro-

geometry modification

3 轮齿修形分析

3. 1　微观修形理论

齿轮修形是主动对理论齿面进行有意的微小几

何修改，以补偿由受载变形、制造误差及热变形等

引起的啮合干涉和载荷不均，从而优化齿面接触状

态、降低传动误差与动态激励。

本文研究对象为标准渐开线齿轮，渐开线齿轮

修形主要包括螺旋线修形和齿廓修形[8]，目的是补偿

负载下的变形、降低传动误差、减少振动、噪声。

修形的核心是补偿齿轮在负载下的弹性变形。通过

理论计算预测变形量，从而设定修形范围。

使用梁模型简化齿部，最大弯曲变形 δb 的计算

式为

ì

í

î

ïïïï

ïïïï

δb = FtL2

3EI
Ft = T/r
I = Lh3 /12

（2）

式中，Ft为切向力，N；L为齿宽方向的有效长度，

m；E为弹性模量，N/m2；I为齿部惯性矩，m4；T为
转矩，N‧m；r为分度圆半径，m；h为齿高，m。

基于赫兹接触理论，最大接触变形 δc 的计算

式为

δc = 2FtπL
1 - ν2

E ln ( 4r1r2
b2 ) （3）

式中，ν为材料的泊松比；r1、r2 分别为齿轮 1、2在

其啮合点处齿廓的曲率半径，m；b为接触半宽，m。

综合弯曲和接触变形，总变形 δ t = δc + δb。修形

量C应覆盖 δ t的1. 0～1. 5倍，以确保补偿效果并留有

余量。根据行业经验，渐开线鼓形量C的简化公式为

C = km L （4）
式中，k为经验系数，0.01 ≤ k ≤ 0.05，具体取值取

决于负载和速度；m为齿轮模数。

图 10为齿廓修形示意图。螺旋线修形参数主要

有螺旋线鼓形量、螺旋线斜度等。螺旋线鼓形量是

指沿齿宽方向的鼓形量，即沿齿宽方向按照一定的

曲线去除微量的材料，同样也会减小啮合点处的变

形量。根据国际标准 ISO 6336—1：2019，螺旋线鼓

形量的计算式[9]为

Cc =
ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

2FmFβγ
Cb

，  bcal /b ≤ 1
0.5Fβγ + Fm

Cb
，  bcal /b > 1

（5）

式中，Fm 为圆周力，N；Fβγ 为啮合螺旋线误差，

mm； Cb 为啮合刚度， N/mm； bcal 为有效接触齿

宽，m。

图10　渐开线齿轮齿廓微观修形区域划分及特征参数定义示意图

Fig. 10　Schematic configuration and parameters definition of gear 

profile modification

螺旋线斜度是指沿着齿宽方向去除材料，其目

的是补偿齿轮实际啮合过程中螺旋角的变化。螺旋

线斜度Ch的计算式为

Ch = Fβγ - Fm
Cb

（6）
考虑到热变形等因素，鼓形量起始值必须大于0。

使用修形量计算式对响应较大的工况点进行修形范

围计算，并考虑实际修形量的公差范围，给出参考修

形参数如表4所示。表4中的斜度为取绝对值后的值。
表4　齿轮副初步修形参数

Tab. 4　Preliminary modification parameters of gear pairs

单位：μm 

修形参数

螺旋线鼓形量

螺旋线斜度

渐开线鼓形量

太阳轮

1~8

2~10

1~5

一级行星轮

1~8

2~10

1~5

二级行星轮

2~10

3~10

2~5

3. 2　多目标优化修形方法选择

目前，用于齿轮修形参数优化的方法中，遗传

算法是典型的进化优化算法，而蒙特卡洛法作为一

种基于随机抽样的统计模拟方法，也可用于参数空

间的初步探索。对这2种参数寻优策略进行对比，以

选择更适合的优化方法进行后续分析。

3. 2. 1　基于遗传算法的轮齿修形

遗传算法的本质是智能进化，模拟生物进化过

程，通过编码、选择、交叉、变异等操作，在高精

度仿真模型的指导下，自动搜索最优的修形参数组

合。该技术有助于将齿轮设计从经验导向转变为精

准的科学设计，从而助力工程师开发出更安静、更
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可靠、更紧凑且寿命更长的齿轮传动系统。遗传算

法的具体流程如图11所示。

图11　基于综合适应度函数的微观修形参数遗传算法寻优流程图

Fig. 11　Optimization flowchart of micro-geometry modification 

based on genetic algorithm

首先，在工况7下对减速箱一级啮合齿轮进行微

观修形优化。采用遗传算法，设定种群规模N = 30，
进化代数G = 16，采用较高的交叉概率（Pc = 0.5）以

增强算法的全局搜索能力，充分探索不同修形参数

组合间的可行区域，设置变异概率Pm = 0.2，在保证

算法稳定收敛的同时，维持种群的多样性，避免陷

入局部最优解。

选取太阳轮、一级行星轮、二级行星轮的螺旋

线鼓形量、螺旋线斜度、渐开线鼓形量、渐开线斜

度共12个参数作为设计变量，记为

X = [ x1，x2，…，x12 ]T （7）
各变量的取值范围根据第3. 1节的理论计算及制

造公差确定。鉴于加工难度，不建议对齿圈进行修

形。为同时降低传动误差、改善载荷分布、减小齿

面载荷，选取以下3个性能指标作为子目标[10]：

1）端面传动误差峰峰值 f1（x）；
2）单位长度法向载荷最大值 f2（x）；
3）正常化最大载荷偏置距 f3（x）。
由于3个子目标的量纲和数量级不同，采用线性

加权和法构造综合适应度函数，即

F ( x ) = ∑
i = 1

3
wi
fi ( x )
fi

（8）
式中，wi为权重系数，满足w1 + w2 + w3 = 1；fi为修

形前的基准值。

结合齿轮系统动力学特性与工程实践，确定权

重分配如表5所示。传动误差是齿轮系统最主要的动

态激励源，直接决定振动与噪声水平。因此，将其

作为首要优化目标。由经验公式可得，齿面最大接

触应力设置目标应为未修形时最大接触应力的一半，

其权重系数应为目标单位长度载荷的倒数；最大载

荷偏置距的目的是消除齿轮偏载，通过系统性的多

轮优化试验确定权重。
表5　优化目标及权重分配

Tab. 5　Optimization objectives and weight distribution

优化目标

最大载荷偏置距

端面TE峰峰值

最大接触应力

权重

0. 1

0. 898 1

0. 001 9

优化方向

最小化

最小化

530 MPa

目的

消除偏载

降低传动误差

减小载荷

遗传算法计算过程中各候选方案的名义得分如

图 12所示，得分越高表示方案性能越差。遗传算法

寻优结果如表6所示。

图12　遗传算法计算结果

Fig. 12　Optimization process of the genetic algorithm

表6　遗传算法优化修形参数

Tab. 6　Genetic algorithm optimization of modification parameters

单位：μm 

修形参数

螺旋线鼓形量

螺旋线斜度

渐开线鼓形量

渐开线斜度

太阳轮

1. 23

-7. 56

3. 08

-4. 43

一级行星轮

3. 11

-2. 01
2. 68

-4. 03

二级行星轮

3. 23

-5. 28
3. 00

4. 73

基于遗传算法得到的最优修形参数，对齿轮进行

修形设计。对修形后齿轮进行轮齿接触分析，仿真结

果如图 13 所示。在工况 7 下，一级齿轮传动误差为

0. 86 μm，单位长度法向载荷最大值为 84. 5 N/mm，

最大接触应力为 937 MPa；二级齿轮传动误差为

2. 12 μm，单位长度法向载荷最大值 93 N/mm，最大

接触应力为1 063 MPa。

（a）一级齿轮单位长度法向载荷

（b）二级齿轮单位长度法向载荷
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（c）一级齿轮最大接触应力

（d）二级齿轮最大接触应力
图13　工况7下经遗传算法优化修形后的齿面接触载荷与应力云图
Fig. 13　Flank contact load and stress contours under condition 7 

after GA optimization

3. 2. 2　基于蒙特卡洛法的轮齿修形

蒙特卡洛法的本质是统计模拟法，通过大量随

机抽样，模拟输入参数的随机波动，统计输出结果

的概率分布。将其应用于修形参数优化时，通过大

量随机抽样来统计不同参数组合下的性能分布，并

从中选取最优方案。其具体分析步骤如下：

1）确定修形参数的概率分布参数进而得到概率

分布，利用表4所示的修形参数确定初始范围；

2）在该概率分布的情况下，对修形参数进行重

复抽样，每次得到不同的修形参数组合，重复次数

为设置的入口规模数，入口规模选择保持和遗传算

法种群规模一致；

3）对所有修形结果进行评分，评分越高效果越

差，选择评分最低的结果进行分析验证。

确保2种优化算法优化目标、设计变量、种群规

模完全相同。计算结果如图 14所示，具体修形量如

表7所示。

图14　蒙特卡洛法计算结果

Fig. 14　Monte Carlo calculation results

表7　蒙特卡洛法优化修形参数

Tab. 7　Monte Carlo method optimization of modification parameters

单位：μm 

修形参数

螺旋线鼓形量

螺旋线斜度

渐开线鼓形量

渐开线斜度

太阳轮

2. 17

4. 55

2. 86

-1. 47

一级行星轮

4. 98

-5. 35

2. 87

-0. 90

二级行星轮

3. 60

-5. 28

4. 29

3. 73

对修形后齿轮进行轮齿接触分析，仿真结果如

图 15 所示。在工况 7 下，一级齿轮传动误差为

0. 89 μm，单位长度法向载荷最大值为 98. 2 N/mm，

最大接触应力为 1 015 MPa；二级齿轮传动误差为

2. 21 μm，单位长度法向载荷最大值 95. 7 N/mm，最

大接触应力为1 143 MPa。

（a）一级齿轮单位长度法向载荷

（b）二级齿轮单位长度法向载荷

（c）一级齿轮最大接触应力

（d）二级齿轮最大接触应力

图15　工况7下经蒙特卡洛抽样修形后的齿面接触载荷与应力云图

Fig. 15　Flank contact load and stress contours under condition 7 

after Monte Carlo sweeps

3. 2. 3　齿轮修形结果对比

对 2 种优化算法的结果进行对比，如表 8 所示。

由表 8 可知，基于遗传算法所得结果的优化效果更

优。遗传算法通过“选择、交叉、变异”的进化机

制，能够有效跳出局部最优，有更高的概率搜索到

接近全局最优的解。相比之下，蒙特卡洛法主要依

赖随机抽样，可能重复评估大量非优方案，寻优效

率相对较低。因此，选用遗传算法的优化结果进行

后续修形。

为避免偶然性结果，对遗传算法结果进行2次重

复计算，所得结果分别如表 9、表 10所示。3组修形

7



量数据相差在 10% 以内,轮齿分析结果相差在 5% 以

内，证明修形数据可靠。
表8　不同优化算法齿面接触对比

Tab. 8　Comparison of tooth contact under different optimization 

algorithms

观察指标

一级传动误差/μm
二级传动误差/μm

一级单位长度法向载荷/（N/mm）
二级单位长度法向载荷/（N/mm）

一级最大接触应力/MPa
二级最大接触应力/MPa

遗传算法

0. 86

2. 12

84. 5

93. 0

937

1 063

蒙特卡洛法

0. 89

2. 21

98. 2

95. 7

1 015

1 142

表9　第2次计算结果修形参数

Tab. 9　Modification parameter table of the second calculation result

单位：μm 

修形参数

螺旋线鼓形量

螺旋线斜度

渐开线鼓形量

渐开线斜度

太阳轮

1. 31

-7. 26
2. 88

-4. 23

一级行星轮

3. 31

-2. 25
2. 33

-3. 91

二级行星轮

3. 42

-4. 99
3. 34

4. 33

表10　第3次计算结果修形参数

Tab. 10　Modification parameter table of the three calculation result

单位：μm 

修形参数

螺旋线鼓形量

螺旋线斜度

渐开线鼓形量

渐开线斜度

太阳轮

1. 21

-7. 43

2. 92

-4. 31

一级行星轮

3. 16

-2. 39

2. 38

-3. 97

二级行星轮

3. 31

-5. 07

3. 15

4. 46

进一步地，利用动力学软件分别在工况 7 下对

一、二级齿轮副进行轮齿啮合分析与传动误差计算，

对比修形前后的振动加速度幅值，以验证修形方案的

可行性。修形前后齿面接触结果对比如表 11 所示。

结果表明，修形后齿面偏载现象得到明显改善[11-13]。
表11　修形前后齿面接触对比

Tab. 11　Comparison of performance indicators before and after 

modification

观察指标

一级传动误差

二级传动误差

观察指标

一级单位长度
法向载荷

二级单位长度
法向载荷

观察指标

一级最大接触应力

二级最大接触应力

无修形/μm
1. 76

1. 68

无修形/（N/mm）
110

113

无修形/MPa
1 075

2 080

修形后/μm
0. 86

2. 20

修形后/（N/mm）
84. 5

93. 0

修形后/MPa
937

1 063

对比降低/%
51. 1

-26. 2
对比降低/%

23. 2

17. 7
对比降低/%

12. 8
48. 9

3. 3　齿轮修形后NVH结果分析

修形后，工况 7 下齿轮传动的动态传动误差与

动态接触载荷分别如图 16（a）、图 16（b）所示。在工

况 7 下，一级齿轮传动 1 阶谐波激励的动态传动误

差为 0. 85 μm，对比修形前的 1. 7 μm 降低 50%；动

态接触载荷为 122. 1 N，对比修形前 209. 2 N 降低

41. 6%；1阶谐波激励的振动加速度峰值由修形前的

347. 26 m/s²降低至137. 98 m/s²，下降60. 26%。

（a） 1阶谐波激励动态传动误差

（b） 1阶谐波激励动态接触载荷

（c）修形后加速度响应

图16　工况7下优化修形系统多构型动态传动误差与载荷响应曲线

Fig. 16　Dynamic response curves under condition 7 after micro-

geometry modification

图 17所示为修形后齿轮在各个工况下的振动加

速度对比。能明显看出修形后各个工况下减速箱的

振动均有不同程度减弱，最大振动加速度明显减弱，

说明修形使减速箱整个运行工况振动均有所降低，

修形取得较为理想的效果。

图17　不同运行工况下齿轮副修形前后的谐波激励振动加速度对比

Fig. 17　Comparison of harmonic-excited vibration accelerations 

before and after modification under various conditions

NVH 对比结果汇总如表 12所示。由表 12可知，

该修形方案对传动系统的最大振动加速度幅值改善

效果显著[14]，同时有效修正了齿轮偏载现象，满足

修形设计预期要求。

3. 4　减速箱修形前后试验对比

图 18所示的输出转速实时监测曲线表明，系统

在达到峰值转速点时存在最大波动，其相对波动率
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被控制在 3%以内，有效验证了试验测量与控制的精

确性。
表12　修形前后分析结果对比

Tab. 12　Comparison of performance indicators before and after 

modification

观察指标

一级动态传动误差

观察指标

一级动态接触载荷

观察指标

一级振动加速度

无修形/μm
1. 7

无修形/N
209. 2

无修形/（m/s²）
347. 26

修形后/μm
0. 85

修形后/N
122. 1

修形后/（m/s²）
137. 98

对比降低/%
50. 0

对比降低/%
41. 6

对比降低/%
60. 26

图18　转速监测曲线

Fig. 18　Rotational speed monitoring curve

对修形前后试验的原始数据进行阶次分析，图

19、图 20分别为提取的太阳轮与一级行星轮啮合阶

次（180阶）切片图。

图19　修形前主啮合阶次（180阶）振动加速度实测阶次切片跟踪曲线

Fig. 19　Measured vibration acceleration slice of the 180th order 

before modification

图20　修形后主啮合阶次（180阶）振动加速度实测阶次切片跟踪曲线

Fig. 20　Measured vibration acceleration slice of the 180th order 

after modification

对比修形前、后振动加速度阶次切片图可以明

显看到，修形后振动加速度幅值有明显降低。修形

前振动加速度最大为 997. 4 m/s2，修形后最大振动加

速度为 581. 4 m/s2，最大振动加速度降低 41. 7%。结

果表明，修形对减速箱的振动有较好的改善。

动力学仿真中振动加速度峰值由 347. 26 m/s2降

至 137. 98 m/s2，降低 60. 26%。试验测得振动加速度

由 997. 4 m/s2降低至 581. 4 m/s2，降低 41. 7%。试验

结果与仿真趋势一致，均表明振动加速度显著降低，

验证了所提优化方法的有效性。两者数据有一定差

距，可能源于实际试验中的装配误差、测量误差等

因素，这些因素在仿真中难以完全模拟与量化。此

为不足之处，未来将在后续工作中进一步深入探究，

以提高仿真与试验的一致性。

4 结论

针对某型减速箱在高速变载工况下振动突出的

问题，系统开展了基于齿轮微观修形的振动优化研

究。通过建立动力学仿真模型，深入分析了齿轮副

的传动误差、动态接触载荷、振动响应特性。在此

基础上，引入遗传算法对齿轮副的螺旋线与齿廓修

形参数进行多目标优化，有效平衡了传动误差、接

触应力与载荷分布的矛盾，实现了修形参数的精准

化设计。得到以下主要结论：

1） 修 形 后 ， 一 级 齿 轮 副 的 传 动 误 差 降 低

51. 1%，单位长度法向载荷下降 23. 2%，最大接触

应力减小 12. 8%；二级齿轮副的传递误差提高

26. 2%，在能够接受的范围内，单位长度法向载荷

下降17. 7%；最大接触应力减小48. 9%。

2）动力学仿真中系统最大振动加速度由修形前

的347. 26 m/s²降至137. 98 m/s²，降幅达60. 26%。

3）试验测试中，修形前后减速箱最大振动加速

度由997. 4 m/s2降低至581. 4 m/s2，降低41. 7%。

通过从实际时变载荷谱中提取典型稳态工况点

进行分段分析，以近似评估系统在变速变载过程中

的振动特性。所提方法为时变工况下的齿轮修形振

动研究提供了一种可参考的分析思路。
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Vibration characteristics and micro⁃geometry modification design of high⁃
speed NW planetary transmission under time⁃varying conditions

PEI Bang1 HAN Jinghao1, 2 HUANG Shuaizong1 XU Liupeng1, 2 GUO Nan1, 2 QU Yanghua3 SHI Lubing1

（1. ZRIME Gearing Technology Co., Ltd., Zhengzhou 450001, China）

（2. China Academy of Machinery Zhengzhou Research Institute of Mechanical Engineering Co., Ltd., Zhengzhou 450001, China）

（3. Military Representative Office of HJJ Equipment Department in Zhengzhou Area, Zhengzhou 450005, China）

Abstract: [Objective] To address the prominent dynamic excitation and severe structural vibration issues of an NW‑type 

planetary gearbox under high‑speed and varying load conditions, a multi-objective micro-geometry tooth modification optimiza‐

tion methodology was investigated. [Methods] Firstly, a coupled system dynamic model incorporating a flexible housing, bear‐

ing stiffness, and non-linear gear meshing features was formulated using finite element sub-structuring techniques. Secondly, 

based on the extracted operational load profiles, multi-node steady-state contact characteristics and dynamic transmission errors 

(DTEs) were resolved via tooth contact analysis (TCA) to identify the baseline misalignments. Thirdly, parametric optimization 

swings utilizing a linear-weighted comprehensive fitness function were executed via a genetic algorithm (GA) to determine the 

optimized combination of helix crown, helix slope, and profile modification variables across the sun and planetary gears, the 

search efficiency of which was comparatively verified against the Monte Carlo random sampling strategy. Finally, test verifica‐

tions were subsequently conducted on a variable-speed order analysis drivetrain platform to record the chassis vibration accelera‐

tions before and after micro-geometry implementation. [Results] Parameter sweeps indicate that the evolutionary GA scheme 

exhibits superior convergence stability and searching accuracy over the statistical Monte Carlo routine. Under the dominant 

180th meshing order frequency, implementing the GA-optimized modifications trims the DTE of the first-stage gear pair by 

51.1% and minimizes the peak contact stress by 12.8%. Dynamic simulations demonstrate that the peak vibration acceleration of 

the housing drops from 347.26 m/s2 to 137.98 m/s2, yielding a 60.26% reduction. Laboratory order tracking matching the numeri‐

cal trajectories confirms that the maximum measured vibration acceleration drops from 997.4 m/s2 to 581.4 m/s2, which success‐

fully suppresses tooth flank corner contact and substantiates the outstanding engineering applicability for noise, vibration, and 

harshness (NVH) mitigation.

Key words: Reducer; Gear modification; Vibration; Transmission error （编辑：李立）
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