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一、前言

近年来，国家对环保工作的重视程度与日俱增，汽车

作为人们主要交通工具，其排放标准和能源消耗率的要

求也日益增高。新能源汽车成为汽车行业发展的热点。

电动汽车由于发动机被电机取代，失去发动机噪声

的掩盖，电机和减速器的噪声被间接放大。本文通过分

析某电动汽车加速过程中电机减速器噪声大的问题，通

过 NVH 车内噪声分析和振动阶次分析，系统地阐述了分

析和解决问题的过程，并取得了良好的降噪效果。

二、整车分析

在本文中某电动车型出现加速噪声大的问题，通过

LMS SCADAS Mobile 设备对整车进行检测分析，声学麦

克风布置在驾驶员右耳位置（DRE），用于采集车内噪

声，安装两个三向加速度传感器，用于采集零部件振动

信号，将其分别布置在电机和主减速器壳体上。

1、噪声阶次分析

通过整车 0 到 60km/h 到 0 加减速试验，读取噪声彩

图及噪声曲线图，如图 1、图 2 所示。

图 1 0 到 60km/h 到 0 减速过程噪声彩图

图 2 0 到 60km/h 到 0 加减速过程噪声曲线图
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车辆行驶过程为：速度由 0 到 60km/h 加速行驶，持续时

间为 14s，然后以 60km/h 的速度匀速行驶，持续时间为 10s，

最后以 60km/h~0 的速度减速行驶，持续时间为 7s。图 1 为加

减速过程噪声彩图，其横坐标表示频率，纵坐标表示时间。图

片亮度代表声压级，亮度越大表示声压级越大。由图 1 可知，

在整个加减速过程，车内噪声频率主要在 400Hz~1350Hz，属

于中低频噪声，且存在两条形状相似的噪声带。

图 2 为加减速过程噪声曲线图，其横坐标表示时间，

纵坐标表示 A 计权声压级。由图 2 可知，在整车从 0 加速

至 60km/h 时，加速噪声峰值 DRE 噪声为 87.5dB（A）。

从 60km/h 减速时，减速噪声峰值 DRE 噪声为 88.7 dB

（A）。噪声强度在 85dB（A）以上时，会对人体的健

康造成伤害。

图 3 为车内噪声阶次彩谱图，其横坐标表示频率，

纵坐标表示转速，亮度表示声压级。

图 3 车内噪声阶次彩图

阶次也叫阶比，在研究旋转部件时，定义参考轴转频为

基频（即 1 阶），其他频率为参考轴频率的倍数，这个倍数

就是阶次。阶次与频率、轴转速的公式关系为：
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式中，f 为频率，单位为 Hz；n 数轴转速，单位为

r/min；第 N 轴转动阶次为基轴到第 N 轴速比的倒数；

第 N 轴上齿轮啮合阶次为第 N 轴阶次乘以该齿轮齿数，

即 O N。

阶次分析是一种非稳态信号分析方法。对电机和减

速器加减速过程中的非稳态噪声信号，相对于转轴进行

恒角度增量采样，则时域非稳态信号在角度域是稳态信

号，再对角度域的稳态信号进行傅里叶变换，就可以得

到清晰的图谱，即为阶次谱。由图 3 可知，车内噪声呈

现阶次分布，即存在若干条高亮度倾斜直线，阶次主要

为 8.75 阶、17 阶、26.25 阶和 34 阶噪声，其中，26.25

阶为 8.75 阶的 3 倍阶次，34 阶为 17 阶的 2 倍阶次，属

于 8.75 阶和 17 阶的谐阶次。因此 8.75 阶和 17 阶次噪声

为主要阶次，结合振动检测做进一步分析。

2、振动分析

噪声产生的根源是振动，噪声的频谱分析就是利用

整车上各噪声源产生的噪声频率不同来判断哪个是主要

噪声源的分析方法。通过噪声频谱分析结合振动分析，

准确找出噪声源，并实施优化措施。

读取布置在电机和减速器壳体上的加速度传感器信

号，转化成如图 4 所示振动彩图，其中横坐标表示频率，

纵坐标表示时间，亮度表示声压级，上半部分表示整车

Y 方向振动信号，下半部分表示整车 Z 方向振动信号。

由图 4 可知，Y 方向和 Z 方向的振动都存在 8.75 阶和 17

阶振动，44 阶为 8.75 阶的 5 倍阶次，51 阶为 17 阶的 3

倍阶次，与图 3 车内噪声阶次一致，可以判断减速器为

振动噪声源。

图 4 加减速过程减速器壳体振动彩图

分析减速器齿轮参数，该减速器为单挡位双级主减
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速器，有两对圆柱斜齿轮啮合，齿轮参数如下表 1 所示。

表 1 齿轮参数

齿轮参数

齿轮
一轴

主动轮

二轴

从动轮

二轴

主动轮

三轴

从动轮

齿数 17 35 18 66

模数

（mm）
2.5 2.5 2.5 2.5

压力角

（°）
20 20 20 20

齿宽

(mm)
36 24 40 30

根据传动速比计算公式，如公式 3 所示：
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式中，分子为从动轮齿数，分母为主动轮齿数。由公

式 3 可得，一级齿轮速比为 i1=35/17=2.06，由公式 2 可

得二轴主齿轮转动阶次为 O2=18/2.06=8.74 阶，结合一轴

主动齿轮为 17 齿，由此判断 8.75 阶次噪声是由减速器二

级啮合齿轮产生，17 阶次噪声是由减速器一级啮合齿轮

产生。因此，对减速器齿轮进行修形，是解决此噪声问

题的方向。

三、齿轮重合度优化

齿轮传动的重合度是指同时参与啮合轮齿的对数，

即在某时刻两齿轮只有一对齿在啮合，则重合度为 1。齿

轮连续的进行运转，必须在前一对轮齿尚未脱离时，后

一对轮齿能及时进入啮合。重合度越大，表明同时参与

啮合的轮齿对数越多，越能降低齿轮啮合的冲击，提高

轮齿啮合的平顺性。

1、重合度的影响

重合度是齿轮传动中一个非常重要的性能指标。重

合度越大，在相同载荷作用下分摊到每对轮齿的载荷越

小，负荷变动量小，提高了整个齿轮的承载能力，使得

传动平稳，从而改善传动性能。

重合度与噪声的关系如下图 5 所示，由图 5 可知，重

合度增大，噪声曲线随转速的增加，上升变得平缓。因

此，将齿轮重合度作为优化目标，降低齿轮啮合噪声。

图 5 重合度 ε 与噪声关系图

2、重合度计算方法

根据端面重合度和轴向重合度的计算公式，计算出

优化前的齿轮总重合度，计算结果如下图表 2 所列。

表 2 减速器齿轮总重合度

总重合度

一级齿轮 2.81

二级齿轮 3.16

总重合度与齿数和齿宽正相关，和模数负相关，因

此，提高齿数和齿宽，降低模数可以提高齿轮总重合度。

将减速器齿轮参数优化，优化后的齿轮参数如表 3 所示。

表 3 新齿轮参数

齿轮参数

齿轮
一轴

主动轮

二轴

从动轮

二轴

主动轮

三轴

从动轮

齿数 19 39 19 70
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齿轮参数

模数

（mm）
2.26 2.26 2.46 2.46

压力角

（°）
17.5 17.5 17.5 17.5

齿宽

(mm)
36 26 40 32

通过对齿数、模数和齿宽的参数优化，增加啮合齿

轮总重合度。优化后减速器速比变化不超过 1%，不会对

整车参数造成影响，优化后的齿轮总重合度，计算结果

如下表 4 所示。

表 4 优化后减速器齿轮总重合度

总重合度

一级齿轮 3.18

二级齿轮 3.17

四、齿面接触强度校核

为了提高齿轮重合度，对齿轮进行修形之后，改变

了齿数、模数和齿宽等参数，因此，有必要对优化后的

减速器齿面接触强度进行计算校核，校核公式如下：
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为齿数比。

查询计算公式及参数图表，计算优化后的各齿轮计

算应力值及许用应力值对比如表 5 所示。

表 5 新齿轮齿面强度校核

齿轮参数

齿轮
一轴

主动轮

二轴

从动轮

二轴

主动轮

三轴

从动轮

计算应力

(MPa)
1028 1263 1123 1287

齿轮参数

许用应力

(MPa)
1377 1377 1377 1377

由表 5 的计算结果可知，四个齿轮的计算接触应力

均小于许用接触应力，即优化后的齿轮强度满足要求。

五、装车验证

限于减速器壳体尺寸及速比变化范围要求，对齿轮

齿数、模数和齿宽进行微调，最终将减速器齿轮总重合

度优化增加了 0.38，将优化后的减速器齿轮装车测试，

采用同样的设备及传感器布置位置，检测减速器振动情

况。导出加速过程中减速器振动阶次图，如图 6 所示。

图 6 减速器振动图

由图 6 可知，齿轮齿数调整后，原 8.75 阶和 17 阶噪

声变更为 9.25 阶和 19 阶，对应新减速器的一级啮合齿轮

和二级啮合齿轮产生的噪声，另外还存在 27.75 阶，即

9.25 阶的 3 倍阶次，19 阶的两倍阶次 38 阶和 9.25 阶的

5 倍阶次 48 阶。根据图中声压级亮度显示，Y 方向和 Z

方向振动，在 19 阶时，有部分红色等级，其余阶次声压

级较小，相比优化前振动声压级改善情况较好。

导出减速器阶次噪声图和驾驶室内总噪声图，如图

7、图 8 所示，由图 7 可知，减速器阶次噪声与减速器振动

情况一致，主要存在 9.25 阶和 19 阶噪声，同时存在 18.5

阶，即 9.25 阶的 2 倍阶次，9.25 阶的 3 倍阶次 27.75 阶，

19 阶的 2 倍阶次 38 阶。频率主要分布在 400Hz~1521Hz

之间的中低频噪声。由图 8 所示，上半部分是加速过程噪
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声曲线图，下半部分是减速过程噪声曲线图，在加速过程

中，噪声峰值出现在 2711r/min 时，此时噪声值为 80.7dB

（A），在减速过程中，噪声峰值为 79.7dB（A）。

图 7 减速器阶次噪声图

图 8 驾驶室内噪声图

将齿轮优化前后噪声曲线放在同一图中对比，如图

9 所示，其中上面两条红色和绿色曲线是整改前噪声曲

线，下面三条紫色、蓝色和棕色曲线是整改后噪声曲

线，曲线数量代表测试次数。由图 9 可知，整改后的噪

声值峰值为 80.7dB（A），相比整改前峰值噪声 87.6dB

（A），降低了 6.9dB（A），噪声降幅明显，主观感受

驾驶室内噪声也有较明显改善。

图 9 驾驶室内总噪声对比

六、结论

齿轮传动具有传动效率高、速比稳定及功率范围大

等优点，被广泛用于汽车变速箱内。但是齿轮制造精度

要求较高，容易产生噪声大等 NVH 问题。

影响齿轮传动 NVH 性能的因素主要有齿轮重合度、

啮合刚度和传递误差等。斜齿轮具有齿轮重合度高、传

动平稳和承载能力高等优点，因此电动汽车的减速器多

采用斜齿轮。

本文是通过提高齿轮重合度来解决和改善减速器加

速噪声问题，量化的分析了重合度对噪声值的影响，为后

续产品开发提供了一种行之有效的解决方法和思路。

加速过程

减速过程

细实线为整改后
噪声曲线


