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永磁体助磁式磁力齿轮振动特性分析与应力优化

上官璇峰 王 鑫 解 雨 王 旗
（河南理工大学 电气工程与自动化学院，焦作 454003）

摘要：【目的】 针对永磁体助磁式磁力齿轮运行时存在的不平衡磁拉力和高速转子结构强度低的

问题，开展了相关研究。【方法】 首先，利用相位调谐法研究不同传动比对不平衡磁拉力的影响；其

次，针对磁力齿轮高速永磁转子的结构特点，采用等效质量圆环法求解转子强度的解析解；最后，以

降低最大应力和确保一定的输出转矩为优化目标，对隔磁桥与磁障的相关参数进行多目标优化。【结

果】 分析结果表明，导磁块数与低速转子极对数的最大公因数GCD = 2时的传动比可有效降低不平衡磁

拉力；利用等效质量圆环法得到的最大应力的解析解与有限元仿真结果的相对误差小于等于1%，验

证了解析方法的准确性；经优化设计，转子的最大应力显著下降。
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0 引言

磁力齿轮利用磁场间的相互耦合作用，可实现

非机械接触式转矩传输，其优势包括过载自动防护、

噪声低、稳定性好、可靠性高、转矩密度高和制造

工艺简单等[1-2]。目前，磁力齿轮在医疗、航空和机

械制造等领域已得到广泛的应用[3-4]。

近年来，国内外学者对磁力齿轮的研究涉及多个

方面。井立兵等[5]采用二维全局解析法计算了磁力齿

轮的磁场分布与输出转矩，并验证了内、外转子的转

矩比值与传动比基本一致的结论。FU等[6]比较了永磁

体布置方式不同的 3种磁力齿轮，得知Halbach结构

与辐条结构的磁力齿轮比传统面贴式磁力齿轮有更高

的转矩密度。任超等[7]研究了一台磁力齿轮复合电动

机，利用有限元法分析了齿槽转矩，得到齿槽转矩及

各结构尺寸与不同永磁材料之间的关系。程文杰等[8]

针对高速磁力齿轮运行时涡流损耗较大这一问题，利

用有限元法进行了温度场计算，并在加入风冷后得到

不同风速下沿轴向分布的对流换热系数曲线。杨巧玲

等[9]设计了一台圆筒形直线磁力齿轮，并利用有限元

法分析了气隙磁密、静态和动态推力特性。袁馨[10]设

计了一种电流调制型磁力齿轮，通过在调磁环中引入

励磁绕组，在减少永磁体使用量的同时提高了转矩传

递效率。刘玫等[11]设计了一种极间偏移式转子结构，

可有效减小磁力齿轮中的齿槽转矩，减少量为 9%。

张志强[12]用旋转磁化圆筒形调磁块替代传统的矩形调

磁块，前者的转矩密度可达162. 94 N·m/L。
物体的振动特性是工程领域的一项重要指标，但

关于磁力齿轮振动特性的研究却非常少。NIELSEN
等[13]研究了齿槽转矩和不平衡磁拉力对表贴式、内置

V 形与 Halbach同轴磁力齿轮振动和噪声的影响。袁

晓明[14]分析了磁力齿轮在不同磁耦合刚度下的固有频

率和振型的变化规律，并讨论了阻尼系数对振幅的影

响。磁力齿轮中转子径向各点受力不均匀，会产生不

平衡的磁拉力。为此，本文利用相位调谐理论分析了

永磁体助磁式磁力齿轮的受力状态，并通过谐响应分

析方法得到传动比与谐振频率之间的关系；针对高速

转子在运行过程中隔磁桥处存在的应力集中问题，采

用多目标优化方法优化磁障结构，与初始结构相比，

其电磁性能基本不变，但最大应力小于材料的屈服

强度。

1 结构与工作原理

1. 1　磁力齿轮的初始结构

本文研究的磁力齿轮径向结构如图 1 所示。其

中，低速转子采用表贴式磁极，使用具有较高剩磁
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密度的钕铁硼；调磁环由硅钢片与非导磁材料在圆

周方向上交替排列组成；高速转子采用 3 层磁障结

构，并内置平行充磁的铁氧体。

借鉴已有样机数据，永磁体助磁式磁力齿轮的

基本参数如表1所示。

1. 2　工作原理

永磁体助磁式磁力齿轮中，调磁环为定子，高、

低速永磁转子反向旋转。基于气隙磁场调制原理，

由高（低）速永磁转子建立的磁场经调磁环调制后，

在外（内）气隙中产生新的永磁场，旧永磁场与新永

磁场通过耦合实现转矩传递。

调磁环中，导磁块数 Ns、高速转子极对数 p1、

低速转子极对数 p2需满足以下关系：
Ns = p1 + p2 （1）
高速转子与低速转子按照某一传动比反向旋转，

传动比G为

G = p2
p1

= - n1
n2

= - T2
T1

（2）
式中，n1、n2分别为高、低速转子的转速；T1、T2分

别为高、低速转子的转矩。

2 振动特性分析

2. 1　极频与槽频激振分析

本节采用文献[15]中的分析方法研究磁力齿轮定、

转子间的不平衡磁拉力。磁力齿轮中存在作用于转子

铁芯的径向力与切向力，前者产生磁力齿轮的不平衡

磁拉力，后者产生转矩。低速转子每旋转1周，磁极 j
所受的磁拉力将变化Ns个周期，调磁极块 i所受的磁

拉力将变化 2p2个周期。由于磁力齿轮中调磁极块数

与磁极数不相等，将产生两种激励：槽频激励和极频

激励。调磁环与外转子间的受力分析如图2所示。

由于低速转子每旋转 1周，调磁极块 i与低速转

子作用 2p2 次，该调磁极块所受的磁拉力激励频

率ωs为
ωs = 2p2n2 （3）
第 i个调磁极块与 x轴的夹角ψi为

ψi = 2π( i - 1)
Ns

（4）
相邻两个调磁极块之间所受磁拉力的相位

差φi为

φi = 2πp2
Ns

（5）
作用于第 i个调磁极块的磁拉力相角ϕi为

ϕi = p2ψi （6）
假设作用于第 i个调磁极块的第 l阶谐波磁拉力

的径向分量F lri、切向分量F lti的表达式[16-17]分别为

ì
í
î

F lri = Alri cos l (ωs t + ϕi ) + Blri sin l (ωs t + ϕi )
F lti = Alti cos l (ωs t + ϕi ) + Blti sin l (ωs t + ϕi ) （7）

式中，Alri、Blri、Alti、Blti 均为第 l阶谐波的傅里叶系

数；t为时间。

在此引入机械齿轮系统中的相位调谐理论，分

析磁力齿轮转子在受到第 l阶谐波磁拉力时的受力状

态。定义极频相位调谐因子 km[18]为
km = mod ( lp2 /Ns ) （8）

式中，mod为取余运算符。

调磁环所受的第 l阶谐波磁拉力的合力沿 x轴与

y轴方向的分量分别为

图1　磁力齿轮的径向结构

Fig. 1　Radial structure of the magnetic gear

表1　磁力齿轮的结构参数

Tab. 1　Structural parameters of the magnetic gear

参数

高速转子内径 r1i/mm

高速转子外径 r1o/mm

低速转子内径 r2i/mm

低速转子外径 r2o/mm

钕铁硼厚度hm/mm

调磁极块厚度hs/mm

中间铁氧体厚度h1/mm

两侧铁氧体厚度h2/mm

调磁极块角度α/ （°）

转子和调磁环的轴向长度Ls/mm

磁障层数 c

内、外气隙宽度g1、g2/mm

数值

28

65

85

100

10

8

4

5

11

74

3

1、1

图2　调磁环与外转子间的受力分析

Fig. 2　Force analysis between the flux-modulating rings and the 

outer rotors
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ì
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î
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ï
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F l
x = ∑

i = 1

Ns (F lri cosψi - F lti sinψi )
F l
y = ∑

i = 1

Ns (F lri sinψi + F lti cosψi )
（9）

将式（4）、式（6）~式（8）代入式（9），整理得

ì

í

î

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

F l
x = 1

2 ∑
i = 1

Ns [ ( Alri cos lωs t + Blri sin lωs t ) (cosHm + cos Im ) ] -
1
2 ∑

i = 1

Ns [（Alti sin lωs t - Blti cos lωs t）（cosHm - cos Im）]
F l
y = 1

2 ∑
i = 1

Ns [ ( Alri sin lωs t - Blri cos lωs t ) (cosHm - cos Im ) ] +
1
2 ∑

i = 1

Ns [ ( Alti cos lωs t + Blti sin lωs t ) (cosHm + cos Im ) ]
（10）

式中，Hm = 2π（km + 1）（i - 1）/Nm； Im = 2π（km -
1）（i - 1）/Nm。其中，Nm为低速转子的数量。

以高速转子极对数 p1 = 2 为例，分析式（10）
可得：

1） km = 0 且 Ns = 8，12，16，… 时，调磁环的

第 l阶谐波磁拉力的合力为 0，将削弱不平衡磁拉力，

抑制调磁环振动。

2） km = 1或Ns - 2时，调磁环的第 l阶谐波磁拉

力的合力不为 0，且沿 x轴和 y轴方向的分量均不为

0，将增强不平衡磁拉力，激起调磁环振动。

定义变量GCD为Ns与 p2的最大公因数，即

GCD = GCD(Ns，p2 ) （11）
式中，GCD 为取最大公因数运算符。由此可得极频

相位调谐的动态特性，如表2所示。

槽频激振的分析与上述极频激振的分析过程一

致。因此，下面仅给出槽频相位调谐因子 ks 的定义

式，即

ks = mod ( lNs /p2 ) （12）
由此可得槽频相位调谐的动态特性，如表 3

所示。

2. 2　不平衡磁拉力的有限元分析

利用Maxwell应力张量法，得到的作用于永磁转

子和调磁环的径向磁力密度 fr为

fr = B2r2μ0
（13）

式中，Br为径向气隙磁通密度；μ0为真空磁导率。

沿转子表面对径向磁力密度积分，得到的作用

于转子中心的不平衡磁拉力沿 x轴与 y轴方向的分量

分别为

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

Fx = Lsr ∫0

2π
fr cos θdθ

Fy = Lsr ∫0

2π
fr sin θdθ

（14）

式中，r为气隙处各点所对应半径的平均值；θ为由

气隙处平均半径所构成的圆上各点所对应的角度。

永磁转子径向不平衡磁拉力的合力F r为

F r = F 2
x + F 2

y （15）
当高速转子极对数 p1 = 2时，磁力齿轮各传动比

G所对应的极频、槽频相位调谐因子如表4所示。

图 3和图 4所示分别为当激振方式取槽频激振和

极频激振时，低速转子与调磁环在各传动比下受到的

不平衡磁拉力的分布。由图 3、图 4可知，传动比的

增大对槽频激振与极频激振下的不平衡磁拉力具有

一定的抑制作用。这是因为改变传动比会影响气隙

磁场的扭曲程度，但无法消除气隙中的谐波磁场。

当传动比G分别取 6、7、8时，槽频激振和极频激振

下不平衡磁拉力中均存在 F l
x = F l

y = 0 的谐波分量，

使GCD = 2时比GCD = 1时的磁拉力幅值小，与理论分

析结果一致。

2. 3　磁力齿轮模态分析

为全面地了解永磁体助磁式磁力齿轮的固有频率

与各阶模态振型，分析各部分的动态特性，本节对磁

力齿轮进行模态分析。磁力齿轮为多自由度振动系

统，在仿真环境中对低速转子和调磁环建模时，需考

表4　相位调谐因子

Tab. 4　Phase tuning factors

G

8

7. 5

7

6. 5

6

5. 5

p2

16

15

14

13

12

11

Ns

18

17

16

15

14

13

GCD

2

1

2

1

2

1

km

0，2，4，…，16

0，1，3，5，…，15

0，2，4，…，14

0，1，3，5，…，13

0，2，4，…，12

0，1，3，5，…，11

ks

0，2，4，…，14

0，1，2，3，…，14

0，2，4，…，12

0，1，2，3，…，12

0，2，4，6，8，10

0，1，2，3，…，10
表2　极频相位调谐的动态特性

Tab. 2　Dynamic characteristics of the polar frequency phase tuning

GCD

GCD = 1
1 < GCD < min { p2，Ns }

km

1或Ns-2

0

受力情况

F lx ≠ 0，F ly ≠ 0
F lx = F ly = 0

表3　槽频相位调谐的动态特性

Tab. 3　Dynamic characteristics of the slot frequency phase tuning

GCD

GCD = 1
1 < GCD < min { Ns，p2 }

ks

1或p2-1

0

受力情况

F lx ≠ 0，F ly ≠ 0
F lx = F ly = 0
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虑其实际的装配结构，以满足有限元分析的约束设

置。图5所示为加入端盖部分后磁力齿轮各部件的仿

真模型。磁力齿轮各部分所用材料的参数如表5所示。

根据模态分析基本理论，将磁力齿轮视为多自

由度系统，则其运动微分方程可表示为

MẌ + CẊ + KX = F ( t ) （16）
式中，M、C和K分别为质量矩阵、阻尼矩阵和刚度

矩阵；Ẍ、Ẋ和X分别为加速度、速度和位移向量；

F（t）为外力向量。

当模态分析不考虑阻尼且无外力作用时，有

（K - ω2
i M）u = 0 （17）

式中，ωi为各阶固有频率；u为振幅。

由于高速转子被设计为3层磁障，磁障中嵌入铁

氧体，且由表 5可知，铁氧体比轭铁的密度小得多，

使高速转子的整体质量减小，所以高速转子的固有

频率比调磁环和低速转子大得多。对传动比 G=6. 5
的磁力齿轮进行有限元分析，可得其低速转子和调

磁环的前 5阶模态振型与固有频率之间的对应关系，

如表6所示。

由表6可知，低速转子第1、2阶固有频率分别为

125、1 187 Hz，故使低速转子发生共振的激振力频率

集中在高频段；而调磁环的第 1～5阶固有频率处于

221～456 Hz范围内，均集中在低频段，说明调磁环

更容易发生共振。

2. 4　谐响应分析

与模态分析仅关注结构的固有频率特性不同，

谐响应分析更关注磁力齿轮在稳态载荷作用下的动

态响应，需根据已知的激励类型对结构的稳态受迫

振动进行仿真，得出结构的振幅与频率之间的关系。

采用模态叠加法，对各传动比下的低速转子与

表5　磁力齿轮所用材料的参数

Tab. 5　Parameters of the magnetic gear materials

材料

铁氧体

钕铁硼

轭铁

密度/（kg/m3）

4 900

7 500

7 600

弹性模量/MPa

1. 8×102

1. 6×102

2. 6×105

泊松比

0. 24

0. 24

0. 28

图5　磁力齿轮各部件仿真模型

Fig. 5　Simulation model for various components of the magnetic 

gear

（a）GCD = 2

（b）GCD = 1
图4　极频激振下的不平衡磁拉力分布

Fig. 4　Distribution of the unbalanced magnetic pull under the 

pole frequency excitation

（a）GCD = 2

（b）GCD = 1
图3　槽频激振下的不平衡磁拉力分布

Fig. 3　Distribution of the unbalanced magnetic pull under the slot 

frequency excitation
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调磁环分别进行谐响应分析计算。其中，低速转子的

扫频范围为 0～2 000 Hz；调磁环的扫频范围为 0～
1 000 Hz。通过后处理得到的低速转子和调磁环的幅

频特性曲线分别如图6、图7所示。

由图 6、图 7可知，低速转子的振幅有 4个峰值，

其最大值出现在频率为 120 Hz时；调磁环在频率分

别为 200、300、700 Hz 时，振幅均大于 1 mm。所

以，应尽量避免不平衡磁拉力的激励频率接近上述

频率。

（a） GCD=2

（b） GCD=1

图6　低速转子的幅频特性曲线

Fig. 6　Amplitude-frequency response curves of the low-speed rotor

（a） GCD=2

（b） GCD=1

图7　调磁环的幅频特性曲线

Fig. 7　Amplitude-frequency response curves of the 

flux-modulating ring

由文献[19]知，由于传动比G=6. 5时高速转子受

调磁环影响的激励频率为 1 333. 33 Hz，而高速转子

的 1阶固有频率为 1 641 Hz，所以，高速转子较难发

生共振。但高速转子受到的离心力较大，因此，需

对高速转子做机械强度分析。

3 高速转子的应力场分析与优化

3. 1　转子应力场理论分析与有限元计算

本文研究的永磁体助磁式磁力齿轮的高速转子

转速为5 000 r/min，离心力会在隔磁桥与磁障拐角处

产生应力集中，严重时会导致结构破坏。本节对传

动比为6. 5的磁力齿轮进行应力分析，利用等效质量

圆环法计算隔磁桥处的应力并确定隔磁桥的形状，

为后续优化做准备。

为方便计算，对磁力齿轮做以下假设：

表6　前5阶振型与固有频率

Tab. 6　Vibration modes and natural frequencies of the first 

five orders 

模态

阶数

1

2

3

4

5

低速转子

频率/Hz

125

1 187

1 582

1 889

2 003

模态振型

调磁环

频率/Hz

221

234

298

378

456

模态振型

13
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1）仅对高速稳态时的转子进行受力分析。

2）转子中的内置铁氧体未受到压应力的影响。

3）忽略由交变磁场产生的温度变化对转子结构

应力分布的影响。

4）忽略磁力齿轮运行时的振动对高速转子应力

的影响。

图 8 所示为高速转子的等效质量模型。其中，

Rei、Reo分别为等效质量圆环的内、外半径。由图 8
可知，高速运行时，极靴将受到自身和永磁体离心

力的共同作用，最大应力出现在隔磁桥处。由于转

子结构的复杂性，用等效质量圆环法将极靴与永磁

体的质量等效至隔磁桥处，等效质量圆环的厚度与

隔磁桥的厚度相等。通过该理论可得到等效质量圆

环的应力分布，并估算出隔磁桥处的最大机械

应力[20]。

等效质量圆环的质量为等效前铁氧体与极靴的

质量之和，则等效质量圆环的密度 ρeq可表示为

ρeq = Mm + Ms
Veq

（18）
式中，Mm为铁氧体的质量；Ms为极靴的质量；Veq为

等效质量圆环的体积。进一步将 ρeq展开为

ρeq = ρmSmLs + ρFeSFeLs
SeqLs

= ρmSm + ρFeSFe
Seq

（19）
式中，ρm、Sm分别为永磁体的密度与截面面积；ρFe、

SFe分别为硅钢材料的密度与极靴处的横截面面积；

Seq为等效质量圆环的截面面积。

当转子稳态运行时，等效质量圆环上产生的等

效应力σeq可表示为

σeq = [ πn1（Reo + Rei）60 ]2 ρeq （20）
在高速转子运行过程中，因内置铁氧体而产生

的边缘效应使隔磁桥位置处具有最大应力，该应力

值σmax可表示为

σmax = ασσeq （21）
式中，ασ为应力集中系数。

为保证高速转子安全运行，本文中转子结构运

行时的最大应力值 σmax 应小于硅钢材料的屈服强度

Rp0. 2，即

σmax < Rp0.2 （22）

利用式（19）计算可得， ρeq=164 256. 42 kg/m3，

再将转速 n1 = 5 000 r/min 代入式（20），得到 σeq=
187. 6 MPa。而由应力集中系数手册[21]可得到，该转

子结构的应力集中系数 ασ=2. 5，进而得到最大应力

值σmax=468. 9 MPa。下面进行有限元仿真验证。

图 9为有限元仿真应力云图。由图 9可知，最大

应力为 473. 34 MPa，位于最内层磁障的隔磁桥处。

这是由于在离心力的作用下，最内层磁障的隔磁桥

受到另外两层磁障的共同拉力，引起最大应力的集

中。而通过等效质量圆环这种解析法求得的最大应

力为 468. 9 MPa，解析法与仿真法之间最大应力的相

对误差为0. 94%。

因隔磁桥处出现的应力值超过了硅钢片的屈服

强度（Rp0.2 = 390 MPa），隔磁桥处结构发生了塑性变

形，严重时可能损坏结构。为此，针对隔磁桥处的

应力集中，可通过采用圆弧形隔磁桥、设置圆形倒

角和引入加强筋等措施优化转子结构。

3. 2　基于田口设计初选磁力齿轮的优化变量

本节对高速转子的结构进行优化。根据初始结

构的应力云图，选择优化磁障内部圆角的半径R1和

R2、磁障中加强筋的宽度 S和圆弧形隔磁桥的半径R3
（图 10），从而提高输出转矩值 Tm、降低最大应力值

σmax。首先采用田口优化方法确定主要优化变量，然

后采用响应曲面设计方法选择优化变量的最优组合。

在田口设计中，通过建立正交试验矩阵并对其

分析，可以筛选出对优化目标影响较大的变量。所

考虑的 4 个结构优化变量 S、R1、R2、R3的初始值如

表7所示，各优化变量的取值范围如表8所示。

本文采用的田口设计类型为 4变量 4水平。建立

图8　高速转子的等效质量模型

Fig. 8　Equivalent mass model for the high-speed rotor

图9　有限元仿真应力分布

Fig. 9　Stress distribution of the finite element simulation

图10　优化变量示意图

Fig. 10　Schematic diagram of the optimization variables
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的正交试验及根据正交组合得出的有限元结果如表 9
所示。

根据表 9，对每一种优化参数组合的磁力齿轮做

仿真分析，再进行平均值和方差分析，得到不同组合

的优化变量对输出转矩Tm与最大等效应力值σmax这两

个优化目标的影响。某一优化变量在第 k个水平下的

目标性能指标的平均值EXk和方差DX的表达式分别为

EXk = 1
4 [ EX(h) + EX (m ) + EX (n ) + EX (q ) ] （23）

DX = 1
4 ∑

k = 1

4 (EXk - E ) 2 （24）
式中，EX( )h 、EX (m )、EX (n )、EX (q ) 分别为该优化

变量的第 h、m、n、q次试验结果；E为优化变量在

该组优化参数下的平均值。

图11所示为各优化变量对优化目标的影响权重。

由图 11可知，加强筋的宽度对优化目标的影响权重

最大。当把输出转矩Tm与最大等效应力值σmax同时作

为优化目标时，某些参数的取值不能同时满足 Tm和

σmax的优化要求。考虑到该磁力齿轮结构的重要性及

优化目标的整体优化空间，确定将输出转矩作为优

先优化目标。由田口试验优化方法可以确定，R1的

值为 0. 5 mm；其余 3 个影响权重较大的变量可通过

响应面Box-Behnken设计法继续优化。

3. 3　基于响应面Box-Behnken设计法构建优化目标

函数

响应面法是一种将试验设计与数学建模结合的

设计方法。该方法通过构建二阶多项式，得到多变

量与多目标之间的非线性数学关系。其中，Box-

Behnken设计法是被广泛使用的方法之一。基于该方

法设计试验时，针对每个影响因素（即变量因子）均

选择 3个水平值。这 3个水平值构成等差数列，例如

位于优化空间核心的中点值 0、代表变量上边界的+1
以及代表变量下边界的-1。响应面正交试验的结果

如表10所示。
表10　响应面正交试验的结果

Tab. 10　Results of the response surface orthogonal test

试验

序号

1

2

3

4

5

6

7

8

9

10

11

12

13

参数

R2/mm

0

1

0. 5

0. 5

0. 5

0. 5

1

0

0

1

1

0

0. 5

R3/mm

2. 6

2. 6

2. 6

2

3. 2

2

2. 6

2

2. 6

2

3. 2

3. 2

3. 2

S/mm

1. 2

1. 2

0. 75

1. 2

0. 3

0. 3

0. 3

0. 75

0. 3

0. 75

0. 75

0. 75

1. 2

Tm/（N·m）

82. 8

82. 5

88. 3

80. 0

95. 5

91. 0

93. 6

85. 5

94. 5

85. 1

89. 5

89. 8

84. 0

σmax/MPa

201. 2

203. 0

179. 7

187. 6

242. 0

182. 3

203. 0

177. 0

211. 2

206. 0

220. 5

224. 6

230. 3

（a）输出转矩        （b）最大应力值
图11　各优化变量对优化目标的影响权重

Fig. 11　Influence weights of each optimization variable on the 

optimization objective

表9　田口正交试验结果

Tab. 9　Results of the Taguchi orthogonal test

试验

序号

1

2

3

4

5

6

7

8

9

10

11

12

13

14

15

16

参数

R1/mm

0

0

0

0

0. 5

0. 5

0. 5

0. 5

1

1

1

1

1. 5

1. 5

1. 5

1. 5

R2/mm

0

0. 5

1

1. 5

0

0. 5

1

1. 5

0

0. 5

1

1. 5

0

0. 5

1

1. 5

R3/mm

2

2. 4

2. 8

3. 2

2. 8

3. 2

2

2. 4

3. 2

2. 8

2. 4

2

2. 4

2

3. 2

2. 8

S/mm

0. 3

0. 6

0. 9

1. 2

0. 6

0. 3

1. 2

0. 9

0. 9

1. 2

0. 3

0. 6

1. 2

0. 9

0. 6

0. 3

Tm/（N·m）

92. 84

90. 00

85. 60

84. 61

92. 47

95. 70

82. 23

86. 25

85. 20

84. 58

94. 53

87. 63

85. 80

84. 50

91. 70

94. 30

σmax/MPa

184. 0

182. 9

192. 2

227. 0

211. 0

255. 8

205. 8

171. 0

222. 7

194. 0

205. 5

225. 0

175. 0

197. 0

237. 0

236. 5

表8　优化变量的取值范围

Tab. 8　Range of values for the optimization variables

单位：mm

项目

水平1

水平2

水平3

水平4

优化变量

R1

0

0. 5

1

1. 5

R2

0

0. 5

1

1. 5

R3

2

2. 4

2. 8

3. 2

S

0. 3

0. 6

0. 9

1. 2

表7　在田口设计中的优化变量的初始值

Tab. 7　Initial values of the optimization variables in the Taguchi 

design 单位：mm

优化变量

数值

S

1

R1

0

R2

0

R3

2
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根据表 10，利用质量管理统计软件Minitab分析

得出的优化目标与优化变量之间的拟合函数为

Tm = 73.79 - 0.99R2 + 15.08R3 - 12.45S +
0.08R2R3 + 0.67R2S - 0.46R3S -
0.2R22 - 2.15R23 + 0.49S2 （25）

σmax = 391.90 + 25.26R2 - 180.5R3 - 74.46S -
27.58R2R3 + 11.11R2S - 15.74R3S +
42.75R22 + 46.22R23 + 70.18S2 （26）

3. 4　基于白鹭群优化算法的多目标全局寻优

白鹭群优化算法（Egret Swarm Optimization Al‐

gorithm, ESOA）是一种受自然界鸟群行为启发的优

化算法范例，它模拟了自然界中白鹭捕食的行为模

式。该算法受雪白鹭代表的坐等策略与大白鹭代表

的积极捕食的激进策略的启发，主要包括坐等策略、

激进策略和判别条件 3个方面。ESOA的流程如图 12
所示。

选取的圆角半径 R2、圆弧形隔磁桥的半径 R3和

加强筋宽度S的约束条件分别为

ì

í

î

ïïïï

ïïïï

0 mm ≤ R2 ≤ 1.5 mm
2  mm ≤ R3 ≤ 3.2 mm
0.3  mm ≤ S ≤ 1.2 mm

（27）

利用 ESOA进行计算时，种群大小设为 100，最

大迭代次数设为200。图13为Pareto前沿图。

由图 13可知，当最大应力减小时，输出转矩也

有所下降。显然，两个子目标的优化过程是相互冲

突的，因此，需要综合考虑各优化变量，在各项参

数间寻求一个恰当的平衡点，以确保双目标函数能

够同时得到最优解。这意味着在减小最大应力值、

实现转子结构安全性提升的同时，还需保证输出转

矩下降得尽可能小。虽然 Pareto 前沿图（图 13）中的

一系列最优解均符合设计要求，但若选择蓝色点这

一最优参数，则加强筋宽度 S=0. 3 mm 会使制造难

度增加。因此，选取红色点这一最优参数，此时磁

障内部的圆角半径 R2=0. 3 mm、圆弧形隔磁桥的半

径R3=2. 3 mm、加强筋宽度 S=0. 4 mm。

图13　Pareto前沿图

Fig. 13　Pareto frontier map

3. 5　优化前后电动机性能的对比

根据 Pareto 前沿图选取的最优结构参数进行优

化，将优化后磁力齿轮的数据与原始数据做对比，

结果如表11所示。

由表 11可知，优化后转子结构的最大应力值小

于屈服强度，输出转矩有所降低，降幅为8. 24%，在

可接受范围内。上述优化保证了转子在高速运转下的

安全性。因此，本文多目标优化设计基本符合预期。

4 结论

借鉴相位调谐理论分析了磁力齿轮传动比 G与

不平衡磁拉力之间的关系。分析得知，当导磁块数

Ns和低速转子极对数 p2的最大公因数GCD = 2时，存

在抑制不平衡磁拉力幅值的谐波分量，使不平衡磁

拉力的幅值相对较小；当频率分别为 200、300、

表11　经ESOA优化后的参数与图1所示结构的参数的比较

Tab. 11　Comparison of the parameters optimized by ESOA and 

those of the structure shown in Fig. 1

参数

R1/mm

R2/mm

R3/mm

S/mm

Tm /（N·m）

σmax/MPa

优化前

0

0

2

0

104

473. 34

优化后

0. 5

0. 3

2. 3

0. 4

95. 43

232. 57

图12　ESOA的流程

Fig. 12　Flow of ESOA
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700 Hz时，调磁环的振幅均大于 1 mm。所以，应采

取一些减振措施，如调磁极块间使用橡胶等高阻尼

特性材料。采用等效质量圆环法对高速转子的强度

进行理论分析，并使用多目标优化设计方法，以

“确保一定的输出转矩”和“减小最大应力值”为

目标进行优化，最终得出合理的结构参数。
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Vibration characteristic analysis and stress optimization of the permanent 
magnet assisted magnetic gear

SHANGGUAN Xuanfeng WANG Xin XIE Yu WANG Qi

（School of Electrical Engineering and Automation, Henan Polytechnic University, Jiaozuo 454003, China）

Abstract: [Objective] Aiming at the problems of unbalanced magnetic pull (UMP) and low structural strength of high-

speed rotor in the operation of permanent magnet assisted magnetic gear, relevant research was conducted. [Methods] Firstly, the 

phase tuning method was used to study the influence of different transmission ratios on the UMP. Then, according to the 

structural characteristics for the high-speed permanent magnet rotor of the magnetic gear, the analytical solution of the rotor 

strength was obtained by using the equivalent mass ring method. Finally, taking reducing the maximum stress and ensuring a 

certain output torque as the optimization objectives, the multi-objective optimization was performed on the relevant parameters  

of the magnetic isolation bridge and magnetic barrier. [Results] The analysis results indicate that a transmission ratio where the 

maximum common divisor of the number of magnetic blocks and the number of poles of the low-speed rotor GCD = 2 can 

effectively decrease UMP. The relative error between the analytical solution of the maximum stress obtained from the equivalent 

mass ring method and the result of finite element simulation is less than or equal to 1%, validating the accuracy of the analytical 

method. Through the optimized design, the maximum stress on the rotor is significantly reduced.

Key words: Permanent magnet assisted magnetic gear; Vibration characteristic; Stress analysis; Structural strength of 

rotor; Multi-objective optimization （编辑：刘星泽）
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