
2026年 第7期

【摘要】为了表征多种非线性因素耦合作用对纯电动汽车整车扭转振动的影响，建立了考虑时变啮合力的整车扭转振

动模型。针对齿轮啮合过程中时变啮合刚度、齿轮齿隙及传动误差 3 种非线性因素的物理特性以及其对啮合力的影响规

律，构建时变啮合力方程；将永磁同步电机模型与考虑时变啮合力的传动系统扭振模型进行耦合集成，搭建完整的整车机

电耦合仿真模型；通过数值求解获得整车扭转振动响应，系统分析多种非线性因素耦合对整车各部件的动态特性影响规

律。研究结果表明：在多种非线性因素耦合作用下，时变啮合力峰值增大 17.46%，差速器的频域响应增大 30.6%，车身角加

速度的动态响应由可预测转化为不可预测。
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【Abstract】To describe the coupling effect of multiple nonlinear factors on the torsional vibration of pure electric 

vehicles, a full-vehicle torsional vibration model with time-varying meshing force is established. 3 nonlinear factors exist in 
gear meshing. They are time-varying meshing stiffness, gear backlash and transmission error. This work analyzes their physical 
characteristics and their influence on meshing force. A time-varying meshing force equation is formulated. The permanent 
magnet synchronous motor model couples with the transmission torsional vibration model containing time-varying meshing 
force. A complete electromechanical coupling simulation model for the whole vehicle is built. Numerical calculation obtains the 
torsional vibration responses of the vehicle. The coupling influence of multiple nonlinear factors on dynamic characteristics of 
each vehicle component is systematically analyzed. The results show that under the coupling of multiple nonlinear factors, the 
peak value of time-varying meshing force rises by 17.46%. The frequency-domain response of the differential increases by 
30.6%. The dynamic response of vehicle body angular acceleration changes from predictable to unpredictable.
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1 前言

集中驱动式纯电动汽车的电机具有驱动响应迅速、

转矩变化率大等特点，且在传动系统内部的各类非线性

因素会引发各种激励。电机的振动响应和传动系统的

非线性因素响应相互叠加，易导致车辆行驶中引发传动

系统冲击与扭转振动，车身及各部件出现抖振现象，严

重影响驾驶平顺性与舒适性[1-4]。

针对纯电动汽车的结构建模，刘成强等[5]利用集中

质量模型建立纯电动汽车的扭转振动模型，量化分析了
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电机转速、轮胎刚度等机电参数对扭转振动的影响规

律。宋田堂[6]根据质量模型建立扭转振动动力学模型，

将其与永磁同步电机矢量控制模型耦合，建立机电耦合

模型。为深入探究纯电动汽车扭转振动特性，充分考虑

各类非线性因素产生的影响，段晓雅等[7]建立了考虑永

磁同步电机高阶未建模不确定性和整合传动系统中车

轮及传动系刚度等关键参数相结合的不确定性分析模

型。陈长征等[8]考虑了电机信号输入与输出存在网络

时延，建立基于控制器局域网总线的传动系统模型。但

上述研究通过简化纯电动汽车扭转振动系统，计算结果

与实际数据相差较大。

为精确表示扭转振动响应，Hu等[9]考虑纯电动汽车

变速器中齿轮啮合的时变啮合刚度，并耦合电机模型与

传动系统振动模型，建立完整的集成电驱动系统动力模

型。Sun等[10]引入变速器的传动误差，建立机电耦合模

型。于蓬等[11]在纯电动汽车扭转振动模型中，将半轴离

散化，同时与其他传动系统部件结合，建立传动系统集

中-分布质量模型。Hu等[12]建立了考虑齿轮齿隙的8自

由度传动系统扭转振动模型。Sun等[13]通过对齿轮副的

啮合力正交分解，使用啮合力设计电机控制策略抑制车

身扭转振动。

由于现有纯电动汽车传动系统扭转振动的研究多

聚焦单一非线性因素作用下的时变啮合力建模，分析其

对整车动态特性的影响，缺乏对时变啮合刚度、齿轮齿

隙和传动误差 3 种非线性因素耦合作用的时变啮合力

的动态演化规律，及其对整车动态振动特性的耦合影响

的研究。为此，本文以集中式电驱动系统为研究对象，

构建整车机电耦合扭转振动模型。传动系统中考虑变

速器齿轮啮合过程中的时变啮合刚度、齿轮齿隙及传

动误差，建立 8自由度扭转振动模型。同时，采用空间

矢量脉宽调制（Space Vector Pulse Width Modulation，
SVPWM）技术，构建基于转速-电流双闭环比例-积分

（Proportional-Integral，PI）控制策略的永磁同步电机模

型。最后，将传动系统扭转振动模型与电机控制模型进

行耦合集成，通过数值求解获得整车动态响应，系统深

入分析由多种非线性因素耦合导致的时变啮合力对整

车各部件动态特性的影响，为后续扭振抑制策略的设计

与优化提供理论依据。

2 时变啮合力方程

在整车动力传递链路中，齿轮啮合力作为该系统

的关键激励源，直接主导动力传递的平顺性与稳定

性。其核心特征表现为周期性与时变性，啮合力的幅

值与方向呈现动态波动。在整车扭转振动研究中，啮

合力的时变特性会直接诱发传动系统的动态响应，进

而通过动力耦合关系影响整车扭转振动特性。考虑

非线性因素的齿轮啮合模型如图 1 所示。其中，T 为

传动误差，ψ 为齿轮齿隙，km 为齿轮啮合过程中的时

变啮合刚度。

T
c

T
θ1 θ2

km

r1 r2

ψ

图1　考虑非线性因素的齿轮啮合模型

2.1 时变啮合刚度的影响

在齿轮啮合过程中，时变啮合刚度对齿轮啮合力的

幅值与动态特性具有关键影响。参考啮合区域网格化

处理方法[14]，得到人字齿轮的啮合力，通过改变啮合线

法向形变量得到单齿瞬时啮合刚度。因此，可建立斜齿

轮旋转角度与啮合刚度间的对应关系。

齿轮的啮合刚度受齿轮的接触线长度影响，斜齿轮

接触线的计算形式，由其法向重合度与端面重合度共同

决定，单对齿轮接触线如图 2所示。其中，εα、εβ 分别为

法向重合度和端面重合度，区域B1 NB3 M为斜齿轮基圆

柱相切的理论啮合面，区域 B1 B2 B3 B4 为齿轮端面重合

面，L1 L2、L'1 L'2为齿轮接触线。
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L2 B4

B4
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B2 B3 L1
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b b

L2
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（a）εα ≥ εβ （b）εα < εβ

图2　斜齿轮接触线示意

由图 2a 可知，接触线长度为线 L1 L2 在齿轮端面重

合区域B1 B2 B3 B4的实线部分，根据 L1 L2的运动状态，当

εα ≥ εβ时：
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kul1, 0 ≤ s ≤ εβ pb

ku l2, εβ pb ≤ s ≤ εα pb

kul3, εα pb ≤ s ≤ εγ pb

0, εγ pb ≤ s ≤ ceil (εγ ) pb

s = rb1mod (θ1 + 2( i - 1)π/Z1, 2ceil (εγ )π/Z1 )
l1 = (b/ cos β ) - (εγ pb - s) sin βb

l2 = b/ cos βb

l3 = (εγ pb - s) sin βb

      （1）
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式中：mod( )为求余函数，ceil( )为向上取整函数，ku、pb、

rb1、θ、b、βb、分别为齿轮单位法向刚度、基圆齿距、基圆半

径、旋转角度、齿宽和螺旋角。

当εα < εβ时：

ì

í

î

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

km,i =
ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

kul1, 0 ≤ s ≤ εα pb

kul2, εα pb ≤ s ≤ εβ pb

ku l3, εβ pb ≤ s ≤ εγ pb

0, εγ pb ≤ s ≤ ceil (εγ ) pb

s = rb1mod (θ1 + 2( i - 1)π/Z1, 2ceil (εγ )π/Z1 )
l1 = (b/ cos βb ) - (εβ pb - s) sin βb

l2 = (ελ - εβ ) pb sin βb

l3 = (εγ pb - s) sin βb

     （2）

两齿轮间的啮合刚度为：

km = ∑
i = 1

ceil (εγ )
km,i （3）

变速器齿轮参数如表 1 所示，代入式（3）可以计算

出齿轮副的时变啮合刚度，结果如图3所示。

表1 变速器齿轮参数

名称

一级主动齿

一级从动齿

二级主动齿

二级从动齿

齿数

18
73
17
28

模数
/mm

3
3
3
3

螺旋角
/(°)
20
20
20
20

压力角
/(°)

21.17
21.17
21.17
21.17

齿宽
/mm
22.7
22.7
23
23

齿隙
/μm

0.114

0.127

0
旋转角度/rad

π/3 2π/3 π 4π/3 5π/3 2π

5.3

5.2

5.1

5.0

4.9

4.8

啮
合

刚
度

/×1
08  N·

m-1

图3　二级齿轮时变啮合刚度

2.2 齿隙的影响

齿轮啮合过程中，齿面接触位置随齿轮旋转持续动

态变化，导致啮合力产生时变特征，进而影响齿轮副的

传动效率、运行噪声及振动响应等核心性能。齿隙作为

齿轮副设计中的必要结构，因齿轮工作时摩擦生热，从

而引发轮齿热膨胀，预留齿隙可提供膨胀补偿空间，有

效避免齿轮卡滞。但齿隙也会使主动齿与从动齿间形

成间隙，导致主动齿出现短暂空转现象。在此阶段，两

齿轮齿面无直接接触，形成啮合力传递的间断性特征。

这种间隙可表示为：

f ( x ) =
ì

í

î

ïïïï

ïïïï

x + ψ,    x < -ψ
0,            -ψ < x < ψ
x - ψ,    x > ψ

（4）

式中：x为齿轮相对位移，ψ为齿轮齿隙的1/2。
2.3 传动误差的影响

在齿轮加工过程中，受加工工艺（车、铣、刨、磨等）

的物理特性限制，尺寸绝对精确的零件无法实现。刀具

磨损、机床振动、测量偏差等多重因素的叠加，导致零件

实际尺寸与设计理想尺寸存在偏差。

在齿轮的设计过程中设定公差带，为加工偏差划定

了允许范围，同时为零件合格性判定提供了明确依据。

但在齿轮啮合场景中，公差带允许的尺寸偏差会直接导

致齿轮配合间隙的产生，不仅会改变齿轮啮合力的幅值

与传递特性，还会加剧齿轮副啮合过程中的振动响应。

齿轮传动误差包含制造误差和装配误差，二者共同影响

啮合精度与动力传递稳定性。

齿轮的制造误差主要考虑齿距偏差。齿距偏差指

齿轮传动过程中，实际齿距与理论设计齿距的差值，是影

响齿轮传动精度的核心几何误差。该偏差会导致各对啮

合齿轮的实际啮合位置产生差异，即使在相同工况下，不

同啮合齿对的啮合力也会出现波动。该误差可表示为：

e1 = rand ( fpt
) （5）

式中：rand ( )为随机取整函数， fpt 为最大齿距偏差。

齿轮的装配误差主要考虑齿轮与轴间的间隙值，为

满足机械设计中互换性原则而预留的配合余量。在理

想装配状态下，齿轮与轴的中心轴线重合，其位置关系

如图 4a所示；而实际装配中，齿轮与轴的相对位置呈现

多样化随机分布特征，如图4b、4c所示。

e

e

e

（a）理想状态的孔轴配合

（b）实际状态的孔轴配合

图4　齿轮和轴的位置关系

为简化计算并精准表征该类位置偏差，本文采用三

角函数对齿轮与轴的实际相对位置关系进行数学描述。

故装配误差可表示为：
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e2 = 1
2 e sin zθ （6）

式中：e为由齿轮孔与轴间的间隙极限值，z为齿轮齿数，

θ为间隙相位角。

齿轮误差精度和取值如表 2所示，单个齿轮的传动

误差为：

T = e1 + e2 （7）
式中：e1为制造误差，e2为装配误差。

表2 齿轮误差值（7级精度）

误差类型

齿距偏差/μm
间隙极限值/μm

主动齿1
±12
30

从动齿1
±13
40

主动齿2
±12
30

从动齿2
±12
25

综合图 1 以及式（3）、式（4）、式（5），得到时变啮合

力方程：

fij = cij ( ri θ̇i - rj θ̇ j ) cos2 βb + 
ì

í

î

ïïïï

ïïïï

kij [ ( riθi - rjθj + T ) cos βb - ψ ] cos βb ,    δy cos βb > ψ
0,                                                                         -ψ ≤ δy cos βb ≤ ψ

kij [ ( riθi - rjθj + T ) cos βb + ψ ] cos βb ,    δy cos βb <-ψ

（8）
式中：βb 为斜齿轮螺旋角，δy 为齿轮在 y 方向的相对位

移，kij、cij分别为齿轮啮合时的啮合刚度和啮合阻尼。

3 机电耦合仿真模型

3.1 传动系统扭转振动模型

由于车辆行驶中车轮与地面受摩擦阻尼、风阻和地

面坡度等多因素影响，可统一视为合外力。将合外力等

效成转动惯量上的外部载荷：

TL = (mgf cos α + CD A
21.15 V 2 + mg sin α ) /r （9）

式中：r为车轮半径，f滚动摩擦因数，CD 为气动力系数，

A为车身迎风面积，α为路面坡度。

设计8自由度带阻尼受迫扭转振动数值模型：

ì

í
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Imθ̈m + cm ( θ̇m - θ̇1 ) + km (θm - θ1 ) = Tm

I1 θ̈1 = cm ( θ̇m - θ̇1 ) + km (θm - θ1 ) - f12r1
I2 θ̈2 = f12r2 - c1 ( θ̇2 - θ̇3 ) + k1 (θ2 - θ3 )
I3 θ̈3 = c1 ( θ̇2 - θ̇3 ) + k1 (θ2 - θ3 ) - f34r3
I4 θ̈4 = f34r4 - c2 ( θ̇4 - θ̇g ) + k2 (θ4 - θg )
Ig θ̈g + 2cg ( θ̇g - θ̇w ) + kg (θg - θw ) = c2 ( θ̇4 - θ̇g ) +
                                                                     k2 (θ4 - θg )
Iwθ̈w + cw ( θ̇w - θ̇v ) + kw (θw - θv ) = cg ( θ̇g - θ̇w ) +
                                                                    kg (θg - θw )
Iv θ̈v + TL = 2cw ( θ̇w - θ̇v ) + kw (θw - θv )

  （10）

式中：fij 为啮合力，ri 为齿轮半径，Ti 为部件的输出或负

载转矩，Ii 为质量块转动惯量，ki 为轴扭转刚度，ci 为轴

扭转阻尼。

将式（10）矩阵化，去除阻尼后得到无阻尼自由振动

方程：

Jθ̈ + Kθ = 0 （11）
式中：J为系统转动惯量矩阵，K为刚度矩阵。

集中质量块的参数如表 3所示，将参数代入式（11）
进行求解计算，得到传动系统的无阻尼自由振动固有频

率以及模态振型、传动系统的固有频率，如表 4 所示。

同时，将系统的模态进行归一化处理，处理后的模态振

型如图 5所示。其中，节点 1为电机，节点 2、3、4、5为齿

轮，节点6为差速器，节点7为车轮，节点8为等效车身。

表3 集中质量块各参数值

参数

Im/kg·m2

I1/kg·m2

I2/kg·m2

I3/kg·m2

I4/kg·m2

Ig/kg·m2

Iw/kg·m2

Iv/kg·m2

取值

3.5×10-2

1.67×10-4

1.2×10-3

1.78×10-4

5.3×10-2

0.809
0.915

139.78

参数

k1、k2/N·m·rad-1

kg/N·m·rad-1

kw/N·m·rad-1

km/N·m·rad-1

cg/N·m·rad-1

cw/N·m·rad-1

c12、c34/N·m·rad-1

cm、c1、c2/N·m·rad-1

取值

2×105

8×103

4.5×103

8×104

8
20

800
2

表4 传动系统固有频率

阶次

1
2
3
4

固有频率/Hz
0

6.71
20.46
53.71

阶次

5
6
7
8

固有频率/Hz
1 427.67
2 421.75
4 242.69
6 048.50

1.5

1.0

0.5

0

-0.5

-1.0

-1.5 1 2 3 4 5 6 7 8

相
对

幅
值

节点

f1=0 Hz
f2=6.71 Hz
f3=20.46 Hz
f4=53.71 Hz

f5=1 427.6 Hz
f6=2 421.75 Hz
f7=4 242.69 Hz
f8=6 048.50 Hz

图5　模态振型
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3.2 整车扭转振动模型

3.2.1 电机矢量控制模型

将永磁同步电机作为动力源，电机控制采用

SVPWM，通过转速-电流双闭环PI控制架构实现输出转

矩的精准调控。构建的电机仿真模型涵盖核心功能模块：

永磁同步电机本体、两电平逆变器、电机角位置传感器、电

流传感器及PI控制模块。各模块协同工作以还原电机的

实际运行特性与控制逻辑，控制策略如图6所示。

逆变器信号

SVPWM调制信号

α、β轴电压

实际转速

实际d、q轴电压

d、q轴电压

实际电流

永磁同步电机

PI控制器

坐标变换

与理论值差值

与理论值差值

图6　转速-电流双闭环控制过程

3.2.2 整车扭转振动模型

构建整车扭转振动系统时，通过合理简化以平衡模

型精度与计算效率。将传动系统核心部件等效为集中

质量块，建模仅考虑各轴的扭转振动自由度，忽略弯曲、

轴向等非目标方向的变形。车辆行驶中，各类行驶阻力

（如空气阻力、滚动阻力等）均等效为负载转矩作用于系

统。利用集中质量法建立受迫振动的纯电动汽车整车

振动模型，如图 7 所示。其中，Jm、J1、J2、J3、J4、Jg、Jw、Jv

分别为电机轴、变速器第一级主动齿轮、变速器第一级

从动齿轮、变速器第二级主动齿轮、变速器第二级从动

齿轮、差速器、车轮、车身的集中质量块。

变速器

电机 Jm

cm

km
J1

k1

c1J2
J4

J3

k2 kg

cg cw

kw

Jg

c2
Jw

Jv

Tl

图7　整车扭转振动模型

3.3 模型求解

根据控制策略，假设电机为理想工作状态，电机转

子和电机轴刚性连接，忽略铁芯饱和效应，不计涡流及

磁滞损耗，电机定子电流为正弦波。为使模型图示逻辑

更清晰，本文基于 Simulink 平台采用子模块化搭建方

式，将整车动力传动系统的主要部件独立封装。

建立考虑时变啮合刚度、齿轮齿隙及传动误差的传

动系统扭转振动仿真模型，并与电机模型（见图 8a）结

合，建立整车机电耦合扭转振动仿真模型（见图 8b）。

在求解模型中，电机输出转矩传递至传动系统，通过负

载反馈作用改变电机运行转速，从而反向调控电机输出

转矩，形成闭环耦合传递关系。

d轴电流

理论转速

逆变器 PMSM

SVPWM

极对数

（a）电机模型

等效车身轮胎 车身负载差速器

电机模块 电机轴
变速器模块

W4

T4T3Wg Wg

T5T4WV
WV

T5T1
WV T1

TmT1
TmW1

T1 W1

T3T1W4

（b）机电耦合模型

图8　求解模型

4 仿真结果

为验证机电耦合模型的有效性与可靠性，本文设定

传动系统加速工况开展仿真验证。电机输出力矩为

350 N∙m，电机目标转速为 1 500 rad/min，通过加速过程

使系统逐步过渡至稳态运行。

4.1 时变啮合力

将仿真结果与未考虑非线性因素的啮合力、考虑单

一非线性因素的结果进行对比，分析时变啮合刚度、齿

轮齿隙及传动误差 3 种非线性因素耦合作用对啮合力

的时变动态特性的影响规律。同时，分析时变啮合力经

传动系统传递对关键部件动态振动特性的影响。变速

器齿轮啮合力的时域仿真结果如图9所示。

由图 9 可知，相较于无非线性因素的啮合力仿真，

考虑时变啮合刚度、齿隙以及传动误差单一非线性因素

有更大啮合力峰值，分别升高了 1.56%、1.39%和 1.93%，

考虑3种非线性因素耦合的啮合力升高17.46%。

由图 9b 可知，在系统未进入稳态阶段（t < 3 s）
时，3 种非线性因素的耦合效应加剧了啮合力的动态

波。相较于单一非线性因素作用下的仿真结果，振荡幅

值大幅增大会导致波动剧烈程度显著提升，表明多因素

耦合对瞬态激励的放大作用。

由图 9c可知，当系统进入稳态运行后（t>3 s），齿轮

啮合齿对和啮合齿数量持续变化，时变啮合刚度和传动

误差相应改变，导致齿轮啮合力持续振荡。同时，齿轮

齿隙引发的传动死区效应与传动误差的叠加作用，使

3 种非线性因素耦合的啮合力仿真结果曲线出现更大

何文奎，等：考虑时变啮合力的纯电汽车扭转振动研究

-- 59



汽 车 技 术

的振荡幅值以及更多的突发性幅值跳变，最终呈现周期

性振荡加随机突变的复合动态特征。

1.5

1.0

0.5

1 2 3 4 5

啮
合

力
/×1

05  N

时间/s

1

0

2

无非线性因素
3种因素耦合
考虑时变啮合刚度
考虑齿隙
考虑传动误差

（a）啮合力对比

8

6

4

20.10 0.15 0.20 0.25 0.30

啮
合

力
/×1

04  N

时间/s

无非线性因素
3种因素耦合
考虑时变啮合刚度
考虑齿隙
考虑传动误差

（b）局部放大图1
5.7

5.6

5.5

5.44.2 4.3 4.4 4.5 4.6 4.7

啮
合

力
/×1

04  N

时间/s

无非线性因素
3种因素耦合
考虑时变啮合刚度
考虑齿隙
考虑传动误差

（c）局部放大图2
图9　啮合力时域仿真结果

因此，3种非线性因素耦合的仿真结果涵盖了单一

非线性因素对啮合力的独立影响，更凸显了非线性因素

间的相互作用机制，在波动更不规则、幅值突变频次更

高、整体特性与单一因素作用下的差异更为显著。

4.2 电机

电机转速的仿真结果如图 10 所示。在图 10a 中，

t>6 s后电机进入指定转速工作。在图 10b中，相较于考

虑单一非线性因素的仿真结果，3种非线性因素耦合的

电机转速仿真结果曲线平滑度降低、振荡幅值增大，且

突变频次增多。该差异表明：在变速器齿轮啮合过程

中，多种非线性因素耦合形成的复合非线性激励，打破

了单一非线性因素下的简单动力学平衡，加剧了电机转

速的动态波动，使电机输出转矩波动更加剧烈，加剧汽

车系统的扭转振动。

1 750
1 500
1 250
1 000

750
500
250

1 2 3 4 5 6 7 8 9

电
机

转
速

/rad
·m

in-1

时间/s
0

无非线性因素
3种因素耦合
考虑时变啮合刚度
考虑齿隙
考虑传动误差

10

（a）电机转速对比

1 530
1 520
1 510
1 500
1 490
1 480
1 4707.8 8.0 8.2 8.4

电
机

转
速

/rad
·m

in-1

时间/s

无非线性因素
3种因素耦合
考虑时变啮合刚度
考虑齿隙
考虑传动误差

（b）局部放大图

图10　电机转速时域结果

4.3 差速器

差速器输出端角加速度的仿真结果如图 11、表 5所

示。对比无非线性因素与无阻尼自由振动 2 种模型下

的差速器固有频率，在无阻尼自由振动系统中，差速器

固有频率分别为 6.71 Hz、20.46 Hz、53.71 Hz，与无非线

性因素模型的计算结果存在一定偏差。该偏差主要源

于无非线性因素模型中包含阻尼效应，阻尼的存在会对

固有频率产生影响，属于合理偏差，从而验证了所建立

整车机电耦合模型的有效性。

由图 11b和图 11c可知，在时域层面，整个仿真过程

中，受时变啮合力中时变啮合刚度、齿轮齿隙及传动误

差的耦合协同作用，动力传递至差速器时，其角加速度

曲线呈现出显著的非线性动态响应特征：当齿轮啮合力

发生突变时，原本趋于稳定的差速器加速度发生突变，

与考虑单一非线性因素的差速器加速度仿真结果对比，

考虑 3种非线性因素耦合的角加速度振荡频率升高、振

荡幅值增大和突变频次增多。

从图11d和表5可知，在频域层面，所有模型的仿真

结果的第一频率和第二频率均为 6 Hz、20 Hz。考虑齿

隙、传动误差单一非线性因素的仿真结果有相同的第三
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频率（50 Hz），相较于无非线性因素的仿真结果，幅值分

别升高 8%、11%。考虑时变啮合刚度与 3种非线性因素

耦合的仿真结果第三频率为 67 Hz，相较于无非线性因

素的仿真结果幅值分别升高19.5%、30.6%。

2

1

0

-1

-2 1 2 3 4 5

差
速

器
角

加
速

度
/×1

03  rad
·s-2

时间/s

1

0

2

无非线性因素
3种因素耦合
考虑时变啮合刚度
考虑齿隙
考虑传动误差

（a）差速器角加速度时域对比
无非线性因素
3种因素耦合
考虑时变啮合刚度
考虑齿隙
考虑传动误差
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-20.2 0.3 0.4 0.5
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度
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（b）局部放大图1
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（c）局部放大图2
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（d）差速器角加速度频域对比

图11　差速器角加速度结果

4.4 车身

车身等效角加速度的仿真结果如图 12 所示，单一

因素对车身等效角加速度的独立影响规律（如齿轮齿隙

引发的滞后效应、时变啮合刚度导致的幅值降低、传动

误差诱发的持续波动）。耦合 3种非线性因素后，各因

素间存在交互耦合与协同调制效应，致使车身等效角加

速度呈现复杂波动，车身角加速度的动态演化不再具备

稳定可预测的变化规律。

表5 差速器角加速度频域分析结果汇总 Hz
非线性因素类型

无非线性因素

三种因素耦合

考虑时变啮合刚度

考虑齿隙

考虑传动误差

峰值频率1
6.4
6.8
6.8
6.4
7.0

峰值频率2
20.6
21.8
22.2
20.6
21.2

峰值频率3
50.6
67.8
67.4
49.0
50.6

25
20
15
10

5
0

-5 1 2 3 4 5

车
身

等
效

加
速

度
/rad

·s-2

时间/s

1

0

2

无非线性因素
3种因素耦合
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（a）车身等效加速度时域结果对比
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（b）局部放大图1
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（c）局部放大图2
图12　车身等效加速度结果

5 结束语

本文通过分析传动系统中的时变啮合刚度齿隙、
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传动误差 3 类非线性因素的物理特性以及对齿轮啮合

力的影响规律，建立了时变啮合力方程。通过结合电机

模型与传动系统扭转振动模型，建立了整车机电耦合模

型，同时，分析了多种非线性因素耦合影响下的纯电动

汽车扭转振动响应，主要结论如下：

a. 在系统达到稳态前，3种非线性因素耦合作用使

得啮合力峰值增大；进入稳态后，3 种非线性因素耦合

作用使得啮合力表现出波动不规则、幅值突变频次增加

的复杂振荡特性。

b. 3 种非线性因素间的耦合作用通过影响时变啮

合力改变传动系统的固有频率与振荡幅值。

c. 所构建的考虑 3 种非线性因素耦合的机电耦合

仿真模型，实现了多类非线性因素的统一集成及整车全

链路的机电耦合表征，为开展考虑多非线性因素耦合下

的传动系统扭转振动主动控制策略研究提供了可靠的

仿真理论基础。
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