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非稳态工况下开关磁阻电驱动系统

机电耦合动力学研究 *
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［摘要］ 综合考虑铁芯磁饱和、转矩波动和构件柔性等因素，以平移位移和角位移作为广义坐标，建立了适用

于非稳态工况的开关磁阻电机-行星齿轮电驱动系统机电耦合动力学模型，并通过实验进行了验证。通过仿真分析，

研究了加速、变载荷工况下系统的动态特性。结果表明：加速工况下，电驱动系统最易发生共振的转速为 3 900 r/min，

此时多个激励频率跨越系统固有频率，其中以齿轮啮频激发第 15 阶固有频率产生的振动能量最大，振动能量主要

集中在行星架的 θy方向上。在载荷突变的瞬间，系统产生了以第 5 阶固有频率为主的低阶自由振动，振动能量主要

集中在内齿圈及齿轮箱体的 θx和 θy方向上。
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［Abstract］  Taking into account of factors such as core magnetic saturation， torque fluctuation， and compo⁃
nent flexibility， an electromechanical coupling dynamic model for the switched reluctance motor-planetary gear elec⁃
tric drive system suitable for unsteady state conditions is established， with translational and angular displacements 
as generalized coordinates， which is validated through experiments. Through simulation analysis， the dynamic char⁃
acteristics of the system under acceleration and variable load conditions are studied. The results show that under ac⁃
celeration conditions， the speed at which the electric drive system is most prone to resonance is 3 900 r/min， at 
which multiple excitation frequencies cross the natural frequency of the system. Among them， the vibration energy 
generated by the excitation of the 15th order natural frequency at the gear mesh frequency is the largest， and the vi⁃
bration energy is mainly concentrated in the θy direction of the planet carrier. At the moment of sudden load change， 
the system produces low-order free vibration dominated by the 5th order natural frequency， with vibration energy 
mainly concentrated in the θx and θy directions of the inner gear ring and gear housing.

Keywords：electric drive system； switched reluctance motor； planetary gear transmission；

electromechanical coupling；dynamics analysis

 doi：10.19562/j.chinasae.qcgc.2025.02.007

*  国家自然科学基金（52375040）、重庆市技术创新与应用发展专项（CSTB2022TIAD-KPX0043）、重庆市自然科学基金

（CSTB2023NSCQ-MSX0085）和江苏省双创团队项目（JSSCTD202239）资助。

原稿收到日期为 2024 年 07 月 14 日，修改稿收到日期为 2024 年 09 月 18 日。

通信作者：刘长钊，副教授，博士，E-mail：lczcq@qq. com。



汽 车 工 程 2025 年 （第 47 卷） 第 2 期

前言

开关磁阻电机（switched reluctance motor，SRM）

具有制造成本低、起动转矩大、不消耗稀土资源等优

点，而行星齿轮传动具备结构紧凑、功率密度高等特

点，因此综合两者优点的开关磁阻电机-行星齿轮电

驱动系统具有广阔的应用前景。开关磁阻电驱动系

统经常工作在变速、变负载等非稳态工况，当激励频

率跨越系统固有频率时可能引发共振，影响系统的

安全性和稳定性；外界载荷突变时，系统的动态特性

将产生较大的瞬态改变，进而影响系统性能。因此，

研究非稳态工况下系统的动态特性，从而揭示系统

动态响应机理，具有重要的现实意义。

针对 SRM 动力学研究，刘闯等［1］建立了电机转

子动力学模型，分析了不平衡磁拉力对转子中心运

动轨迹的影响。Hao 等［2］建立了无轴承 SRM 有限元

模型，分析了不同电流和转角下电机的电磁特性。

Kocan 等［3］建立了高速 SRM 动力学模型，分析了电机

转矩脉动、损耗和效率等特性随转速的变化规律。

Deng 等［4］采用傅里叶级数拟合了电机的非线性解析

模型，并根据麦克斯韦张量法对径向电磁力进行了

建模和分析。然而上述 SRM 动力学模型缺乏对铁

芯磁饱和、电机转矩波动以及构件柔性等因素的综

合考虑。

对于行星齿轮系统，肖正明等［5］建立了行星轮

系集中参数动力学模型，研究了齿轮裂纹故障对系

统动态响应的影响。Ericson 等［6］建立了行星齿轮箱

的有限元模型，分析了齿轮箱自由度对固有频率和

振型的影响。Fan 等［7］基于壳体和 Timoshenko 梁理

论，建立了行星轮系刚柔耦合模型，研究了齿圈柔性

对均载性能的影响。Liu 等［8］建立了太阳轮和行星

轮的集中参数模型，并与行星架、内齿圈和齿轮箱体

的有限元缩聚模型耦合，最终形成行星轮系刚柔耦

合动力学模型。以上学者建立的行星齿轮系统动力

学模型没有综合考虑构件柔性、驱动和负载力矩波

动等因素对系统动态特性的影响，且非稳态工况下

的动力学研究较少。

目前，与 SRM 相关的机电耦合动力学研究主要

集中在径向电磁力与定子壳体的耦合动力学方面，

针对 SRM 与齿轮传动系统的机电耦合动力学研究

严重不足。Callegaro 等［9］分析了径向力密度的谐波

成 分 ，解 释 了 谐 波 分 量 引 起 定 子 共 振 的 机 理 。

Kimpara 等［10］采用有限元法对 SRM 总成进行振动分

析，研究了径向电磁力和机械耦合结构对定转子振

动的影响。Wang 等［11］建立了 SRM 径向电磁力解析

模型，研究了径向电磁力和定转子振动之间的耦合

效应，在此基础上，分析了偏心转子的非线性耦合振

动［12］。Chen 等［13］建立了考虑构件柔性的开关磁阻

电驱动系统机电耦合动力学模型，研究了不同工况

下万向节对系统动态特性的影响。

此外，也有其他种类电机与齿轮系统的机电耦

合动力学研究，但大多缺乏对电机壳体、轴和齿轮箱

体等构件柔性的详细考虑，且大多数动力学模型仅

适用于稳态工况下的分析。Bai 等［14］将异步电机模

型和行星齿轮系统模型耦合，研究了电机和齿轮系

统之间的耦合作用。Chen 等［15］考虑齿轮时变啮合

刚度、发电机电磁特性等非线性因素，建立了风力发

电机组机电耦合动力学模型，分析了不同外部激励

下系统的动态特性。肖正明等［16］建立了异步电机-
行星齿轮系统机电耦合动力学模型，分析了啮合频

率与轴承频率在定子电流中的映射规律。刘长钊

等［17］提出了考虑构件柔性的永磁同步电机-齿轮传

动电驱动系统机电耦合动力学模型，研究了稳态和

加速工况下齿轮误差和箱体柔性对系统动态响应的

影响。

本文综合考虑铁芯磁饱和、转矩波动和构件柔

性等因素，建立了适用于非稳态工况的开关磁阻电

驱动系统机电耦合动力学模型，并通过实验验证了

模型的正确性。基于此，研究了加速、变载荷工况下

系统的动态特性，从而为系统的共振规避、易失效构

件甄别和优化设计提供理论依据。

1　电驱动系统机电耦合动力学建模

图 1 为开关磁阻电机-行星齿轮电驱动系统示

图 1　开关磁阻电机-行星齿轮电驱动系统示意图
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意图，系统主要由电机壳体、定转子、太阳轮、行星

轮、内齿圈、行星架和齿轮箱体组成，其中 5 个参数

相同的行星轮均匀地分布在行星架上。电机输出的

转矩，经过太阳轮和行星轮传递，最终由行星架输

出。电驱动系统的主要参数如表 1 所示。

1. 1　开关磁阻电机动力学模型

1. 1. 1　开关磁阻电机转矩模型

SRM 数学模型如式（1）所示，从上到下依次为电

路方程、机电联系方程以及机械运动方程。

ì

í
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ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

vj = Rjij + dψj (θj，ij )dt

Te = ∑
1

n ( )∫
0

ij ∂ψj (θj，ij )∂θj
dij

J d2θ
dt

= Te - D dθ
dt

- TL

（1）

式中：j 表示第 j 相；vj、Rj、ij、ψj 分别为第 j 相的相电压、

相电阻、相电流和相磁链；θj为转子位置角；t 为时间；

Te 为电磁转矩；n 为总相数；J 为转子转动惯量；D 为

阻尼系数；TL为负载转矩。

SRM 运行时铁芯高度磁饱和，相磁链和相电流

难以解析计算，故本文结合有限元法和解析法建立

适用于不同工况的 SRM 动力学模型。首先采用有

限元法计算不同转角和相电流下的相磁链，再结合

SRM 数学模型建立相电磁转矩数值矩阵和转矩模

型，通过改变控制参数即可获取不同开通角、关断角

和相电流下的电磁转矩。

SRM 以转子极距为循环周期，为提高计算效率，

在一个转子极距（45）̊内进行有限元分析，图 2 为有

限元计算得到的不同转角和相电流对应的相磁链。

相磁链 Ψj 和相电感 Lj 的关系如式（2）所示。根

据式（2）和如图 2 所示的相磁链数值矩阵，可计算相

电流恒定时相电感对转角的微分 dL/dθ，将其代入式

（1）的机电联系方程中，可计算相电磁转矩数值矩

阵，如图 3 所示。

ψj (θj，ij ) = Lj (θj，ij ) ⋅ ij （2）

如图 4 所示，对转速、相电压积分可分别得到转

角 θ 和相磁链 Ψ，根据相磁链数值矩阵，利用二维插

值可得相磁链和转角对应的相电流。由式（1）的电

路方程可知，将励磁电压与绕组电压作差，得到的差

值再对时间积分，即可获取下一时刻的相磁链，以此

循环下去。根据转角和相电流，结合如图 3 所示的

相电磁转矩数值矩阵，可获取此时的相电磁转矩，将

三相电磁转矩叠加，得到 SRM 总的电磁转矩。

获得电磁转矩后，切向电磁力可由式（3）计算。

Fst = Te
r （3）

式中：Fst为切向电磁力；Te为电磁转矩；r 为气隙中线

表 1　电驱动系统主要参数

构件

开关磁阻

电机

行星齿轮

系统

参数

相数

定/转子极数

线圈匝数

气隙长度/mm
铁芯长度/mm
定子内径/mm
定子极宽/mm
转子极宽/mm

额定转速/（r·min-1）
参数

齿数

齿宽/mm
法向模数/mm

压力角/（°）
分度圆螺旋角/（°）

数值

3
12/8
25

0. 5
200

160. 5
21
22

2 000
太阳轮

41
19

1. 25
20
22

行星轮

24
16

1. 25
20
22

内齿圈

89
16

1. 25
20
22

图 2　相磁链-转角-相电流曲线

图 3　相电磁转矩-转角-相电流曲线
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半径。

1. 1. 2　开关磁阻电机径向力模型

径向电磁力是引起 SRM 定转子和壳体振动的

主要因素，SRM 运行时有定转子极存在重叠和定转

子极完全不重叠两种情况。当定转子极存在重叠部

分时，其等效气隙磁路如图 5 所示。图中 Bm 为重叠

区域的气隙磁通密度；Bf1、Bf2为非重叠区域的气隙磁

通密度；l0 为气隙长度；r 为气隙中线半径；θd 为定转

子极之间的偏差角；Ws1为定子极宽度；l 为定转子轭

之间的距离。

此时，单个定子极对转子产生的径向电磁力 Fsr
可表达为

Fsr = h
2μ0

( B2f1 rθd + B2m (W s1 - rθd ) + B2f2 rθd ) （4）
式中：h 为铁芯长度；μ0为真空磁导率，等于 4π×10-7。

求出 Bm、Bf1 和 Bf2 后，结合电机几何参数即可得到径

向电磁力。

根据等效磁路法，定转子极重叠区域和非重叠

区域（以 Bf1 为例）的磁路方程分别如式（5）和式（6）
所示。

ì
í
î

Nij = Hg l0 + Hs ( l - l0 )
Bm = μ0 Hg

（5）
ì
í
î

Nij = H f1 l f1 + Hs ( l - l f1 )
B f1 = μ0 H f1

（6）

式中：N 为线圈匝数；ij 为第 j 相的相电流；Hg 为重叠

区域的气隙磁场强度；Hs为铁芯中的磁场强度；Hf1为

非重叠区域的气隙磁场强度；lf1 为边缘磁通路径的

平均长度，l f1 = l0 + πr | θd | /4。

磁通密度 B 与磁场强度 H 之间关系可用磁化曲

线 B-H 表示，该曲线考虑了铁芯的磁饱和，如图 6 所

示。基于铁芯材料的 B-H 曲线，采用数值计算的方

法求解式（5）和式（6）。

当定转子极完全不重叠时，忽略磁路饱和效应，

单个定子极对转子产生的径向电磁力［18］为

Fsr ′ = 1
2 ij

2 Lu
lu0

（7）
式中 Lu、lu0 分别为定转子极完全不重叠时的相电感

和气隙长度。

针对如表 1 所示的 SRM，将本文与有限元法计

算的径向电磁力对比，结果如图 7 所示。有限元和仿

真模型中 SRM 转速均为 2 000 r/min，电压为 514 V，

开通角和关断角分别为 5˚、10˚。由图可知，两种方

法得到的各相径向电磁力基本一致，验证了本文径

向力建模方法的准确性。

1. 2　太阳轮和行星轮集中参数动力学模型

行星齿轮系统动力学模型如图 8 所示，该模型：

（1）采用平移位移和角位移作为广义坐标；（2）考虑

图 4　电磁转矩计算过程

图 5　径向电磁力等效磁路

图 6　铁芯材料的 B-H 曲线

图 7　径向电磁力对比
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了非惯性系的影响，上述特点使得该动力学模型能

够适用于非稳态工况。图中共有 3 种坐标系：（1）静

止坐标系 OXYZ；（2）随行星架等速旋转的动坐标系

oxyz；（3）原点位于第 n 个行星轮理论中心的行星轮

动 坐 标 系 opnxpnypnzpn（n=1，2，… ，N）， N 为 行 星 轮

个数。

图中下标 s、c、r、pn 分别为太阳轮、行星架、内齿

圈和第 n 个行星轮；x、y、z、θ 分别为各构件在动坐标

系 x、y、z 方向上的平移位移和角位移；θZc为行星架在

静止坐标系 Z 向的角位移；kmi、cmi （m=x，y，z；i=s，c，r，
pn）分别为构件在 x、y、z 方向上的支承刚度和支承阻

尼；ksp 和 csp、kpr 和 cpr 分别为外啮合、内啮合的啮合刚

度和啮合阻尼；φn 为第 n 个行星轮的位置角；rc 为行

星架半径；Te为 SRM 输出到行星轮系的力矩；Td为作

用在行星架上的负载力矩。

齿轮副啮合模型如图 9 所示，坐标原点 O1、O2位

于主动齿轮 1 和从动齿轮 2 的理论中心。图中 Xi、Yi、

Zi，θXi、θYi、θZi 分别为主动齿轮 1（i =1 时）、从动齿轮 2
（i =2 时）在 X、Y、Z 方向上的平移位移和角位移；A1A2
为某一瞬时轮齿啮合接触线；Aj 是啮合接触线上第 j
个单元；r1j、r2j 分别为 Aj 中点在主动齿轮和从动齿轮

上的位置矢量；βb为斜齿轮的基圆螺旋角。

采用切片法求解齿轮副的啮合力及力矩［8］。首

先，将啮合接触线离散为 K 个基本单元；然后，根据

啮合接触线运动距离和齿轮参数求解任意一点的曲

率半径和位置矢量，进而得到接触单元 Aj 的齿面法

向压缩变形量 δn （Aj）；接着，基于胡克定律计算出各

轮齿所受的力和力矩；最后，将各轮齿的力和力矩求

和，即可得到齿轮总的啮合力及力矩。

在啮合力求解过程中，第 k 条啮合接触线上的

啮合力和力矩为

{ }F1k

F2k
=

ì

í

î

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

ü

ý

þ

ï

ï

ï
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∑
j = 1

K -ke δn( )Aj ⋅ n1

∑
j = 1

K -ke δn( )Aj ⋅ r1j × n1

∑
j = 1

K -ke δn( )Aj ⋅ n2

∑
j = 1

K -ke δn( )Aj ⋅ r2j × n2

（8）

式中：F1k、F2k 分别为作用在齿轮 1 和齿轮 2 的 x、y、z
方向上的啮合力及力矩；ke 为接触线单元的啮合刚

度，等于单元接触线长度乘以单位长度的啮合刚度。

δn （Aj）为单元 Aj的法向压缩变形量；n1、n2分别为齿轮

1 和齿轮 2 的法向矢量。

则单个齿轮上总的啮合力及力矩为

{ }F1
F2

=
ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

ü

ý

þ

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

∑
k = 1

ceil (εγ )
F1k

∑
k = 1

ceil (εγ )
F2k

（9）

式中：F1、F2 分别为作用在主、从动齿轮上的力和力

矩；ceil 为向上取整函数；εγ为齿轮总的重合度，等于

端面重合度与轴向重合度之和。

计算得到各啮合副的啮合力及力矩后，根据非

惯性坐标系下的牛顿定律，太阳轮的动力学方程如

式（10）所示。

图 8　行星齿轮系统动力学模型

图 9　齿轮副啮合模型
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ms( )ẍs - 2ẏs θ̇zc - xs ( θ̇zc )2 - ys θ̈zc =
      ∑

n = 1

N

Fxsn - kxs xs - cxs( )ẋs - ys θ̇zc

ms( )ÿs + 2ẋs θ̇zc - ys ( θ̇zc )2 + xs θ̈zc =
      ∑

n = 1

N

Fysn - kys ys - cys( )ẏs + xs θ̇zc

ms z̈s = ∑
n = 1

N

Fzsn - kzs zs - czs żs

Jxs( )θ̈xs - 2θ̇ys θ̇zc - θxs ( θ̇zc )2 - θys θ̈zc =
      ∑

n = 1

N

Mxsn - ktxsθxs - ctxs( )θ̇xs - θys θ̇zc

Jys( )θ̈ys + 2θ̇xs θ̇zc - θys ( θ̇zc )2 + θxs θ̈zc =
      ∑

n = 1

N

Mysn - ktysθys - ctys ( θ̇ys + θxs θ̇zc )
Jzs ( θ̈zs + θ̈zc ) = Te + ∑

n = 1

N

Mzsn - ∑
n = 1

N

MdEsn

（10）

式中：ms 为太阳轮质量；Jxs、Jys、Jzs 分别为太阳轮绕自

身 x、y、z 轴的转动惯量；F（x，y，z）sn 和 M（x，y，z）sn 分别为作用

在太阳轮上的力及力矩；kt（x，y）s 和 ct（x，y）s 分别为太阳轮

在扭转方向上的扭转刚度和扭转阻尼；MdEsn 为第 n
对外啮合副的啮合阻尼力矩；其余参数含义与图 8
所示相同。

第 n 个行星轮的动力学方程如式（11）所示。
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mpn( ẍpn - 2ẏpn θ̇zc - ( xpn + rc cos φn ) ( θ̇zc )2 -
      )( ypn + rc sin φn )θ̈zc = Fxpn + F'xpn - kxpn δxpnc - cxpn δ̇xpnc

mpn( ÿpn + 2ẋpn θ̇zc - ( ypn + rc sin φn ) ( θ̇zc )2 +
      )( xpn + rc cos φn )θ̈zc = Fypn + F'ypn - kypn δypnc - cypn δ̇ypnc

mpn z̈pn = Fzpn + F'zpn - kzpn δzpnc - c zpn δ̇zpnc
Jxpn( )θ̈xpn - 2θ̇ypn θ̇zc - θxpn ( θ̇zc )2 - θypn θ̈zc =
      Mxpn + M'xpn - ktxpn δθxpnc - c txpn δ̇θxpnc
Jypn( )θ̈ypn + 2θ̇xpn θ̇zc - θypn ( θ̇zc )2 + θxpn θ̈zc =
      Mypn + M'ypn - ktypn δθypnc - c typn δ̇θypnc
Jzpn θ̈zpn = Mzpn + M'zpn - ispn MdEs n - MdIpn

（11）
式中：δ（x，y，z）pn、δθ（x，y，z）pn分别为第 n 个行星轮与行星架销

轴在各方向上的相对平移位移和相对角位移；ispn 为

第 n 对外啮合副的传动比，其余符号含义与式（10）
中类似。

1. 3　电驱动系统柔性构件有限元缩聚模型

根据模态缩聚理论，建立电驱动系统柔性构件

的有限元缩聚模型［17］。为耦合不同构件之间的力和

位移，在缩聚模型上共建立了 116 个集中节点，如图

10 所示，各个集中节点的具体含义及其耦合节点如

表 2 所示。

1. 4　电驱动系统机电耦合动力学模型

电驱动系统机电耦合动力学建模如图 11 所示。

SRM 转矩模型输出电磁转矩和切向电磁力到转子有

限元缩聚模型；根据相电流和偏差角，径向力模型计

算径向电磁力，并输出到转子缩聚模型、定子及壳体

缩聚模型中。转子缩聚模型在电磁转矩、电磁力、轴

承力以及太阳轮提供的负载的综合作用下，输出作

用在太阳轮上的驱动力矩，并反馈转子角位移和角

速度至转矩模型。

得到太阳轮驱动力矩后，结合作用在行星架上

的外部负载，利用齿轮副啮合模型计算出各啮合副

表 2　柔性构件的集中节点

构件

电机定子及壳体

转子及转子轴

行星架

内齿圈及齿轮箱体

节点

序号

1~2
3~14

15~16
17
18

19~23
24
25

26~114
115
116

含义

壳体上轴承孔节点

12 个定子齿节点

转子轴上轴颈节点

转子节点

转子轴输出节点

5 个行星轮销轴节点

行星架轴颈节点

行星架输出节点

齿圈 89 个轮齿节点

行星架轴承孔节点

太阳轮轴承孔节点

耦合节点/
构件

节点 15~16
节点 17

节点 1~2
节点 3~14

太阳轮

5 个行星轮

节点 115
负载

5 个行星轮

节点 24
太阳轮轴承

图 10　电驱动系统柔性构件及集中节点分布
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的啮合力及力矩；将啮合力及力矩作用在太阳轮和

行星轮集中参数模型、内齿圈缩聚模型上，可以得到

太阳轮、行星轮和内齿圈节点的位移速度。此外，获

得耦合节点的位移和速度后，可计算出两个构件之

间的轴承力。

综上所述，根据各子模型之间力、位移和速度耦

合关系，可以建立电驱动系统机电耦合动力学模型。

1. 5　电驱动系统机电耦合动力学模型验证

图 12 为开关磁阻电驱动系统实验台架，主要包

括开关磁阻电机、行星齿轮箱、磁粉制动器和数据采

集系统。两个 T40B 转速转矩传感器分别安装在行

星齿轮箱的输入和输出端；2 个振动加速度传感器

分别安装在电机输出端轴承（简称电机轴承）、行星

架轴承的端盖上，分别测量图 10 中集中节点 1、24 的

振动加速度；SRM 的 A 相电源线从电流传感器中穿

过，从而获取电机的相电流。各测量信号经过 HBM
采集仪收集和处理后，保存至计算机中。

为验证机电耦合动力学模型的正确性，仿真和

实验中调节 SRM 转速均值为 2 000 r/min，负载力矩

均值为 50 N‧m，同时仿真模型中考虑电机转矩波

动、轮齿侧隙、齿轮误差和轴承安装误差，从而尽量

地模拟实际情况。

图 13 给出了实验与仿真中相电流的时间历程，

可知仿真与实验中相电流的变化趋势相同，两者电

流斩波值均为 36 A，且实验和仿真中相电流有效值

分别为 20. 42、19. 13 A，相对误差为 6. 32%，说明仿

真与实验的结果吻合良好。

图 13　实验与仿真的相电流对比

图 11　电驱动系统机电耦合动力学建模

图 12　开关磁阻电机-行星齿轮电驱动系统实验台架
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图14给出了实验与仿真中电机轴承、行星架轴承

测点的振动加速度，两个测点仿真与实验的振动加速

度变化趋势一致，振幅大致相等，主要频谱成分基本相

同，幅值接近。表 3 给出了上述两个测点仿真与实验

中振动加速度的峰峰值和有效值，可知仿真和实验结

果的相对误差在10%左右。综上，仿真和实验结果基

本吻合，验证了机电耦合动力学模型的正确性。

2　加速工况下系统动态特性研究

开关磁阻电驱动系统调速过程中，激励频率跨

越系统固有频率时可能引发共振，将极大地恶化系

统性能，甚至导致构件失效。因此，研究变速过程中

电驱动系统的动态性能，甄别出共振转速以及易失

效构件，对系统安全、稳定运行至关重要，本节在加

速工况下探究系统共振特性。

2. 1　电驱动系统固有频率分析

固有频率是系统基本的动力学特性，特征值的

虚部对应固有频率，故可以通过求解系统特征值的

方式来获取固有频率。在求解特征值的过程中，将

结构阻尼简化为比例阻尼，并去除模型中轮齿侧隙、

齿轮误差等非线性因素。

齿轮传动时，轮齿啮合状态随着太阳轮的转动

而改变，求解不同的太阳轮转角所对应的特征值，即

可得到不同啮合状态下系统的固有频率，如图 15（a）
所示。图 15（b）为系统第 8 阶固有频率的变化情况，

可知第 8 阶固有频率在一定范围内周期性变化。这

是因为齿轮啮合时，啮合接触线的长度周期性变化，

使得齿轮啮合刚度也周期性改变，进而造成系统刚

度矩阵随之改变，而系统质量恒定，这导致了系统固

有频率在一定范围内周期性变化。

为便于后续分析，表 4 给出了太阳轮转角为 0˚
时，电驱动系统前 30 阶部分阶数的特征值。

2. 2　升速分析

SRM 转速和电磁转矩的时间历程如图 16 所示，

图 15　电驱动系统固有频率

表 3　实验与仿真各测点的振动加速度

测点

电机轴承

行星架轴承

峰峰值/（m·s-2）
实验

23. 63
27. 32

仿真

22. 24
30. 45

误差

5. 88%
11. 46%

有效值/（m·s-2）
实验

5. 95
7. 27

仿真

5. 59
6. 30

误差

6. 05%
13. 34%

图 14　实验与仿真的振动加速度对比
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转速在 0~2 s 内从 0 加速至 10 000 r/min，电磁转矩的

均值为 50 N·m。

加速工况下，第一对外啮合副的动态啮合力矩

如图 17 所示，系统的振动能量主要集中在电源开关

频率 fD、齿轮啮频 fm及其倍频 nfm上。在 0. 78、1. 72 和

1. 87 s 附近，啮合力矩的振幅明显增大，振动能量较

为集中，上述时刻 SRM 转速分别为 3 900、8 600 和

9 350 r/min，应避免系统长时间运行在上述转速附

近，防止系统因共振而失效。此外，0. 78 s 时振动能

量最为集中，多个激励频率跨越系统固有频率，其中

以齿轮啮频 fm跨越第 15 阶固有频率 2 296 Hz 产生的

振动能量最大，因而须重点关注第 15 阶固有频率下

系统振动能量的分布情况。

图 18 为加速工况下太阳轮轴承 X 向轴承力，

0. 78 s 时太阳轮轴承力出现了明显的共振峰，此时

以齿轮啮频 fm跨越第 15 阶固有频率 2 296 Hz 产生的

振动能量最大，说明加速工况下须重点关注齿轮啮

频 fm 对太阳轮轴承的影响。此外，1. 2 s 后轴承力的

振幅随着转速的增加而逐渐增大，说明转速增加会

导致轴承的振动加剧。

2. 3　易失效构件甄别

图 19 给出了第 15 阶固有频率下系统振动能量

的分布。定子和壳体、转子和转子轴、内齿圈和齿轮

箱体两两固定连接，将固定连接的两个构件视为一

个部件。行星架的振动能量占比最大，故第 15 阶模

态下行星架为系统中最易失效的构件。图 19（b）为

构件在各方向上振动能量的分布比例，可知各构件

在 θy 方向上的振动能量最大，故 θy 方向为行星架的

危险振动方向。

图 20 为第 15 阶固有频率下各构件 θy 向的模态

矢量。图中节点序号与图 10 中相同。转子及转子

轴节点（15~18）、行星架节点（19~25）在 θy 向的振动

表 4　电驱动系统特征值

阶数

1
2
3
4
5

︙
8
9

︙

特征值

-312. 50 ± 3. 01i
-40. 60 ± 20. 97i

-497. 38 ± 23. 55i
-1301. 11 ± 28. 88i

-288. 96 ± 71. 33i
︙

-30. 76 ± 430. 48i
-134. 95 ± 1063. 46i

︙

阶数

15
16
︙
20
21
22
︙
29
30

特征值

-224. 10 ± 2296. 50i
-411. 79 ± 3974. 17i

︙
-691. 77 ± 7119. 75i
-631. 00 ± 7536. 96i
-328. 78 ± 9753. 57i

︙
-587. 20 ± 20250. 28i
-563. 83 ± 20466. 57i

图 18　加速工况下太阳轮轴承 X 向动态轴承力

图 16　加速工况下 SRM 转速和电磁转矩

图 17　加速工况下第一对外啮合副动态啮合力矩
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较大，说明系统在 θy 方向上存在强度薄弱环节。图

20（b）为转子轴（原始轴径 42 mm）和行星架轴（原始

轴径 46 mm）的轴径增大 1. 25 倍后，各构件 θy向的模

态矢量。轴径增大后，转子轴上各节点 θy 向的振动

均减小，且行星架 θy 向的最大振动减小了 51. 94%，

说明适当增加构件的轴径来减小其 θy方向上的振动

是可行的。

3　变载荷工况下系统动态特性研究

电驱动系统运行工况复杂多变，当外界载荷突

变时，系统动态特性瞬态改变，这会影响系统的安全

性和稳定性，因此本节对变载荷工况下系统的动态

特性展开研究。

当外界载荷突变时，为维持系统的正常工作，

SRM 的输出转矩也随之改变。图 21 给出了电机转

速为 2 000 r/min 时，SRM 电磁转矩的时间历程。外

部负载在 0. 6 和 1. 1 s 时发生突变，导致电磁转矩在

0. 6 和 1. 1 s 时也产生相应的突变，然后电驱动系统

在阻尼和控制模块的共同作用下又逐渐稳定。

图 22 为变载荷工况下，行星架轴承径向振动加

速度的时间历程。载荷增大后，轴承振动加速度的

幅值随之增大，在载荷突变的 0. 6 和 1. 1 s 处，振动

加速度发生了剧烈变化，特别是载荷突增的 0. 6 s
处，产生了较大的瞬时突变。因此，在系统优化设计

时，须关注负载突变对构件强度的影响，避免振动加

速度激增导致构件失效。

变载荷工况下，第一对外啮合副的动态啮合

力矩如图 23 所示。负载增大后啮合力矩的均值也

增大，且波动程度明显增加。在载荷突变的 0. 6 和

1. 1 s 处，时频图上出现了能量较为集中的区域，分

布在系统第 5 阶固有频率 71 Hz 附近，这说明在载荷

突变的瞬间，系统产生了以第 5 阶固有频率为主的

低阶自由振动，造成上述现象的原因是：载荷突变的

瞬间引入了频率范围较宽的冲击激励，高频率的激

励能量在传递过程中衰减较快，而低频率的激励能

量衰减较慢，更易激发系统低阶的自由振动。载荷

突变结束后，在结构阻尼和啮合阻尼的作用下，系统

的低阶自由振动逐渐衰减，进而转变为由电源开关

频率 fD、齿轮啮频 fm 及其倍频 nfm（2fm、3fm、5fm）主导的

图 20　各构件在 θy方向上模态矢量分布

图 19　第 15 阶固有频率下振动能量分布

图 21　变载荷工况下 SRM 电磁转矩
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强迫振动。

图 24 为变载荷工况下太阳轮轴承 X 向的动态

轴承力，负载增大后轴承力的振幅明显增加，说明负

载增加会加剧太阳轮轴承的振动。此外，太阳轮轴

承力在 0. 6 和 1. 1 s 处发生了突变，载荷突变激发的

低阶自由振动的频率为 71 Hz，对应着系统的第 5 阶

固有频率。综合图 23 和图 24 的结果，电驱动系统在

载荷突变的瞬间产生了以第 5 阶固有频率为主的低

阶自由振动，因此须重点关注第 5 阶固有频率下系

统振动能量的分布情况。

图 25 为第 5 阶固有频率下系统振动能量的分布

情况。由图 25（a）可知，内齿圈及齿轮箱体振动能量

占比高达 97. 2%，故载荷突变的瞬间内齿圈及齿轮

箱体为系统中最易失效的构件。图 25（b）为各构件

在各方向上振动能量的分布比例，对于易失效的内

齿圈及齿轮箱体，其 θx、θy 向（绕 x、y 轴的旋转方向，

即 摆 振 方 向）振 动 能 量 的 比 例 分 别 为 38. 0% 和

40. 2%，远大于其他方向上的振动能量，故 θx、θy方向

为内齿圈及齿轮箱体的危险振动方向。此外，各构

件扭转方向上（θx、θy、θz向）的振动能量之和远大于平

移方向上（x、y、z 向）的振动能量之和，说明系统振动

能量分布不均匀，第 5 阶模态振动以构件的扭转

为主。

为提升变载荷工况下系统的安全性，将齿轮箱

体的壁厚由 8 增大至 10 mm 后，内齿圈第一个轮齿

在 θx、θy 方向上的振动角位移如图 26 所示。齿轮箱

体壁厚增大后，内齿圈第一个轮齿在 θx、θy 方向上的

图 23　变载荷工况下第一对外啮合副动态啮合力矩

图 22　变载荷工况下行星架轴承径向振动加速度 图 24　变载荷工况下太阳轮轴承 X 向动态轴承力

图 25　第 5 阶固有频率下振动能量分布
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振幅均减小，特别是载荷突变的 0. 6 和 1. 1 s 处振幅

有较大程度的降低。同时，载荷较大时，箱体壁厚增

加对振动的抑制效果更加明显。上述现象表明：增

大齿轮箱体的壁厚可以改善电驱动系统的动态性

能，也反映了系统轻量化设计时考虑动力学性能的

必要性。

4　结论

本文建立了适用于非稳态工况的开关磁阻电驱

动系统机电耦合动力学模型，并通过实验对模型进行

了验证，研究了加速和变载荷工况下系统的动态特性。

（1）建立了适用于非稳态工况的开关磁阻电驱

动系统机电耦合动力学模型，并开展了实验验证。

仿 真 与 实 验 中 相 电 流 的 变 化 趋 势 相 同 ，误 差 为

6. 32%，且仿真与实验测点振动加速度的相对误差

在 10% 左右，验证了仿真模型的正确性。

（2）计算了系统的固有频率，结果表明齿轮啮合

时，由于啮合接触线长度的周期性变化，系统的固有

频率也在一定范围内周期性改变。

（3）分析了加速工况下系统的共振特性，本文的

电驱动系统最易发生共振的转速为 3 900 r/min，此

时多个激励频率跨越系统固有频率，其中以齿轮啮

频激发第 15 阶固有频率产生的振动能量最大，振动

能量主要集中在行星架的 θy方向上。

（4）研究了变载荷工况下系统的动态特性，本文

的电驱动系统在载荷突变的瞬间产生了以第 5 阶固

有频率为主的低阶自由振动，振动能量主要集中在

内齿圈及齿轮箱体的 θx、θy 方向上，可以通过适当增

加箱体壁厚的方式来减小系统的瞬态振动。
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