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摘　 要:针对某汽车变速箱存在啸叫噪声问题ꎬ通过整车 ＮＶＨ试验和阶次跟踪分析方法ꎬ对啸

叫噪声源进行识别ꎬ确定了二档滑行工况下的啸叫噪声是由于二档齿轮啮合冲击引起ꎮ 建立

变速箱动力学仿真模型ꎬ计算了各档位的传递误差ꎬ对比二档滑行工况下的齿轮接触斑点结果

与试验结果ꎬ验证了模型的有效性ꎮ 通过正交试验设计提出了基于齿轮微观修形的变速箱啸

叫噪声控制方案ꎮ 提出容差分析方法ꎬ研究齿轮加工公差对方案的影响ꎬ确定了齿轮修形方案

在工艺公差范围内具有可靠性ꎮ 测试结果表明所提方案具有降低齿轮传递误差和改善齿轮啮

合的效果ꎬ明显改善了变速箱啸叫噪声问题ꎮ
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０　 引言

随着汽车的动力性能和安全性能的逐步提升ꎬ汽车

ＮＶＨ性能逐渐成为大家关注的重点ꎮ 变速箱噪声是常见

的 ＮＶＨ性能问题ꎬ也是汽车主要噪声之一ꎮ 通常ꎬ变速箱

噪声有敲击噪声和啸叫噪声两类ꎮ
目前已有不少学者对啸叫噪声提出了多种解决方案ꎬ

何建伟等[１]从齿轮宏观参数入手ꎬ通过调整齿轮齿数、模
数、螺旋角和压力角等宏观参数ꎬ优化齿轮重合度ꎬ提高齿

轮啮合时的平稳性ꎬ但这种方法需要对齿轮加工刀具进行

调整ꎬ成本较大ꎻ葛如海等[２]从齿轮微观参数入手ꎬ利用

齿轮修形公式对齿廓和齿向参数进行修形ꎬ降低了传递误

差ꎬ改善了啸叫噪声问题ꎬ但是该方法无法达到最优效果ꎻ
施全、汤海川等[３－４]根据齿面接触效果进行齿轮修形ꎬ降
低了齿轮啮合阶次的噪声ꎬ但未确定一套具体的优化方

案ꎻ顾廷昶等[５]通过 ＭＡＳＴＡ仿真方法研究齿轮微观参数

对传递误差的影响ꎬ并提出了齿轮修形方案ꎬ但未考虑到

齿轮加工工艺误差对方案可靠性的影响ꎮ
本文拟对某款试制阶段存在啸叫噪声问题的汽车变

速箱进行研究ꎮ 通过阶次跟踪方法ꎬ识别变速箱啸叫噪声

源ꎮ 采用正交试验设计方法对齿轮微观参数进行优化ꎬ确
定齿轮修形方案ꎮ 通过容差分析方法ꎬ考虑实际情况下齿

轮加工工艺公差ꎬ对方案在齿轮修形公差范围内进行可靠

性分析ꎬ确定优化方案的有效性ꎬ从而达到控制啸叫噪声

问题的目的ꎮ

１　 变速箱啸叫噪声识别
变速箱啸叫噪声是由于齿轮系统啮合过程中ꎬ工作齿

轮副的传递误差使得齿轮在啮入啮出时产生冲击或者干

涉ꎬ引起齿轮、轴系统的振动ꎬ并且振动在传递过程中与其

他响应产生共振从而引发的啸叫噪声ꎮ 本文通过整车试

验和阶次跟踪分析方法对啸叫噪声源进行识别ꎮ

１.１　 整车试验

本文所研究的对象为六速手动汽车变速箱ꎬ其结构示
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意图如图 １所示ꎬ各档齿轮齿数信息见表 １ꎮ
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图 １　 变速箱结构简图

表 １　 各档齿轮齿数

齿轮 一档 二档 三档 四档 六档 常啮合

主动 １４ ２５ ３４ ３７ ５３ ２３

从动 ３７ ３７ ３３ ２７ ２７ ３８

　 　 根据驾驶者反馈的信息ꎬ二档滑行工况下ꎬ驾驶室能

感受到明显的啸叫噪声ꎮ 因此在整车半消声转毂实验室

中ꎬ针对目标变速箱二档进行整车环境下的啸叫噪声测

试ꎮ 整车半消声实验室的背景噪声为 ２５ ｄＢꎬ截止频率为

６３Ｈｚꎬ配备 ＭＡＨＡ四驱四电机低噪声转毂ꎬ满足车型轴距

在 ２.２ ｍ~４.４ ｍ、整车最大质量为 ５ ｔ 的整车 ＮＶＨ 测试要

求ꎮ 测试所用前端为 ＬＭＳ 数据采集系统ꎬ声压传感器为

Ｇ.Ｒ.Ａ.Ｓ４６ＡＥꎬ并将其安装在主驾驶座椅耳高平齐处ꎮ 针

对二档所设定的测试工况为:加速采用 ＰＯＴ(ｐａｒｔｉａｌｌｙ ｏｐｅｎ
ｔｈｒｏｔｔｌｅ)工况ꎬ转速范围为 １ ０００ ｒ / ｍｉｎ~５ ０００ ｒ / ｍｉｎꎻ滑行工

况转速范围为 ５ ０００ ｒ / ｍｉｎ ~ １ ０００ ｒ / ｍｉｎꎮ 在主观评价中ꎬ
二档滑行工况时ꎬ驾驶员能感受到明显的啸叫噪声ꎮ

１.２　 噪声源识别

阶次跟踪是在受周期载荷作用的机械系统中将正弦

信号成分分离的一种信号处理方法ꎬ其恒角度增量采样能

够得到稳定的信号[６] ꎮ 齿轮的啮合阶次计算公式为:

Ｏｒｄｅｒ ＝
６０ｆｉ
ｎ

(１)

ｆｉ ＝
ｎｉ

６０
ｚ (２)

其中:ｆｉ 为齿轮旋转频率ꎬＨｚꎻｎ 和 ｎｉ 分别为基准轴转速和

齿轮转速ꎬｒ / ｍｉｎꎻｚ 为齿轮齿数ꎮ
运用阶次跟踪分析方法ꎬ对测试数据进行分析ꎮ 如图

２所示ꎬ二档齿轮啮合阶次 ２５ 阶特征明显ꎮ 根据汽车噪

声客观评价经验[７] ꎬ变速箱一档的档位阶次噪声声压级
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图 ２　 二档优化前噪声信号瀑布图

与一档车内总声压级差值在 ７.５ ｄＢ以上ꎬ二档及更高档位

与对应档位的车内总声压级差值在 １５ ｄＢ 以上ꎬ则可认为

变速箱啸叫噪声为可接受范围ꎮ 计算实验数据得到二档

滑行工况下车内总声压级曲线ꎬ将其衰减 １５ ｄＢ 作为标准

线ꎬ与二档档位阶次 ２５阶声压级曲线进行比较ꎬ如图 ３所
示ꎮ 可以得知ꎬ在二档滑行工况下ꎬ二档档位阶次 ２５阶声

压级在很大转速范围内超过标准线ꎮ 因此可以确定二档

滑行工况下的啸叫噪声是由于二档齿轮啮合冲击所引起ꎮ
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图 ３　 二档优化前噪声阶次跟踪图

２　 变速箱动力学仿真模型

２.１　 仿真模型建立

依据变速箱各部件的实际参数以及连接关系ꎬ在 Ｒｏ￣
ｍａｘ Ｄｅｓｉｇｎｅｒ软件中依次建立和装配轴系、齿轮、轴承、同
步器等部件ꎮ 在建立齿轮详细模型时ꎬ除了设定好齿轮齿

数、模数、螺旋角等宏观参数外ꎬ还依据齿轮的实际精测结

果设定了初始齿轮齿向和齿廓等微观参数ꎬ保证了模型的

准确性ꎮ 其中ꎬ二档齿轮基本的宏观参数如表 ２所示ꎮ 同

时ꎬ从外部导入变速箱壳体有限元模型以考虑壳体的柔性

特征对变速箱振动特性的影响ꎮ 变速箱轴齿系统模型如

图 ４所示ꎮ 根据实车常用工况设置好模型运行工况ꎬ各档

位输入转矩均设定为变速箱最大转矩的－３０％即 ４５ Ｎ􀅰ｍ
进行分析ꎬ负值表示滑行工况ꎮ

表 ２　 二档齿轮副参数

齿轮 模数 / ｍｍ 压力角 / (°) 螺旋角 / (°) 齿宽 / ｍｍ 旋向

主动 １.９ １７.５ ３１.５ １７ 左旋

从动 １.９ １７.５ ３１.５ １９ 右旋

图 ４　 变速箱轴齿系统仿真模型图

２.２　 模型校验

运行模型ꎬ计算所有档位的传递误差波动量峰峰值ꎮ
考虑到变速箱五档为直接档ꎬ不存在齿轮对啮合情况ꎬ因
此不分析变速箱五档工况ꎮ 如图 ５所示ꎬ根据各档位滑行

工况传递误差统计结果可知ꎬ二档滑行工况下的传递误差

达到了 １.１２ μｍꎬ明显高于其他档位ꎬ因此其产生啸叫噪声

的风险最大ꎮ
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齿轮接触斑点是衡量齿轮啮合质量的重要指标之一ꎮ
对二档齿轮副在滑行工况下进行齿面接触应力分析ꎬ对比

仿真与试验所得的二档主动齿齿面接触斑点结果ꎬ如图 ６
所示ꎮ 齿面载荷集中于齿面右侧ꎬ啮合效果较差ꎮ 同时ꎬ
可知仿真结果与试验结果呈良好的一致性ꎬ仿真模型可靠

度较高ꎬ可以用于目标变速箱啸叫噪声问题的研究ꎮ
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图 ５　 各档位滑行工况传递误差

   

图 ６　 二档主动齿轮接触斑点仿真与试验对比

３　 齿轮微观参数优化

针对二档滑行工况下的变速箱啸叫噪声问题ꎬ本文使

用齿轮微观修形方法ꎬ主要针对齿廓参数和齿向参数进行

修形[８] ꎮ 齿轮修形的主要评价指标有 ３个:齿轮副传递误

差、齿轮接触斑点效果和齿面载荷峰值大小ꎮ 齿轮副传递

误差大小是齿轮制造、安装误差和齿轮啮合刚度变化导致

的齿轮啮合错位的直接表现ꎬ也是齿轮啸叫噪声的最根本

原因ꎻ齿轮接触斑点效果直接反映齿轮的啮合效果ꎬ且直

观体现出齿面载荷分布是否均匀ꎻ齿面载荷峰值大小能对

齿轮微观修形前后效果作一个量化的对比ꎮ

３.１　 正交试验设计

正交试验设计是利用正交表来安排和分析多因素试验

的一种数理统计方法ꎮ 本文通过正交试验设计方法ꎬ分析各

微观参数修形量对传递误差的影响ꎮ 选择齿廓鼓形量、齿廓

倾斜量、齿向鼓形量和齿向倾斜量 ４个微观参数为正交试验

设计的 ４个因素ꎬ每个因素设置 ２个水平ꎬ其中微观修形参数

值水平设置是根据原变速箱齿面载荷分布结果以及原齿轮

出厂微观参数修形量所决定ꎬ具体数值见表 ３ꎮ

表 ３　 齿轮微观修形因素水平表 μｍ　

水平

因素

齿向鼓
形量(Ａ)

齿廓鼓
形量(Ｂ)

齿向倾
斜量(Ｃ)

齿廓倾
斜量(Ｄ)

１ ２ ４ ０ －５

２ ４ ６ ５ ０

　 　 本次正交试验设计的主要目的是明确 ４ 个齿轮微观

修形参数对齿轮传递误差影响的主次顺序ꎬ求解 ４个微观

参数之间的最优组合ꎬ同时了解 ４个参数的较优搭配ꎮ 为

了既能安排下试验的全部因素ꎬ又能使得试验次数最少ꎬ
同时还要考虑因素间的交互作用ꎬ最终选用标准正交表

Ｌ８(２７)来分析各因素对齿轮传递误差的影响ꎮ 采用直观

分析法来分析正交试验设计的结果ꎬ得到的影响传递误差

的主次顺序为 Ａ>Ｂ>Ｄ>Ａ×Ｂ>Ａ×Ｃ>Ｃꎬ最佳水平组合

为 Ａ１Ｂ１Ｃ２Ｄ１ꎬ最优搭配为 Ａ１Ｂ１ꎮ

３.２　 优化方案确定

根据对变速箱啸叫问题进行的一系列试验与仿真分

析ꎬ结合上述正交试验设计的分析结果ꎬ针对变速箱二档

滑行工况的啸叫噪声问题制定齿轮微观修形的优化方案ꎮ
优化方案见表 ４ꎮ

表 ４　 齿轮微观修形参数表 μｍ　

二档滑
行齿面

微观参数

齿向鼓形量 齿廓鼓形量 齿向倾斜量 齿廓倾斜量

主动齿 ２ ±４ ４ ±４ ３ ±１５ －３ ±１１

从动齿 ４ ±４ ４ ±４ ５ ±１３ ０ ±９.５

　 　 将优化方案中的微观参数输入 Ｒｏｍａｘ Ｄｅｓｉｇｎｅｒ 软件

中仿真计算ꎬ得到的传递误差计算结果和齿轮接触斑点以

及齿面载荷峰值与未优化前进行对比ꎮ 如图 ７ 和图 ８ 所

示ꎬ可知二档滑行工况下ꎬ优化前传递误差波动的峰峰值

为１.１０ μｍꎬ主动齿齿面接触区域偏向齿面右侧ꎬ载荷分布

过于集中ꎬ齿面接触斑点效果差ꎬ且齿面单位长度最大载

荷为 １４９ Ｎ / ｍｍꎻ而经过微观修形ꎬ齿轮传递误差波动的峰

峰值降低到 ０.６１ μｍꎬ主动齿齿面接触区域增大ꎬ且均匀分

布于齿面中间ꎬ齿面接触斑点效果得到改善ꎬ齿面单位长

度最大载荷为 ９４.８ Ｎ / ｍｍꎬ优化效果明显ꎮ
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图 ７　 二档齿轮传递误差优化前后对比

   

图 ８　 二档主动齿轮接触斑点优化前后对比

３.３　 齿轮工艺公差影响分析

由于齿轮在微观修形时存在加工工艺公差ꎬ因此使用

􀅰１６１􀅰
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容差分析方法对上述确定的齿轮微观修形方案进行可靠

性研究ꎮ
根据齿轮精度等级的规定ꎬ齿廓倾斜量和齿向倾斜量

的加工公差范围较大ꎬ齿廓鼓形量和齿向鼓形量的加工公

差范围较小ꎮ 因此ꎬ重点考虑齿廓倾斜量和齿向倾斜量的

修形设计方案在公差范围内能否达到优化目的ꎮ
使用全因子试验设计方法ꎬ测量指标为齿轮的传递误

差波动峰峰值ꎮ 在两个因素齿廓倾斜量和齿向倾斜量的

公差范围内ꎬ各自均匀选取 ９ 个水平ꎬ因此总实验次数为

９２ ＝ ８１次ꎮ
将全因子试验结果用直观的传递误差云图表示ꎬ如图

９所示ꎮ 由试验结果可知ꎬ当齿廓倾斜量和齿向倾斜量在

各自的公差范围内时ꎬ绝大部分情况下ꎬ传递误差波动峰

峰值在 ０. ６７５ μｍ 以内ꎻ仅当齿廓倾斜量在 － １２ μｍ ~
－１４ μｍ区间ꎬ且齿向倾斜量在 １６ μｍ ~ １８ μｍ 区间时ꎬ齿
轮传递误差能达到 ０.９７４ μｍꎮ 因此ꎬ齿廓倾斜量和齿向倾

斜量在考虑公差的情况下ꎬ传递误差值变化较小ꎬ上述齿

轮微观修形满足设计标准ꎬ优化方案有效ꎮ
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图 ９　 容差分析传递误差云图

３.４　 方案验证

按照优化方案将二档齿轮滑行面进行微观修形后ꎬ装
车进行测试ꎮ 测试过程中ꎬ主观感受方面ꎬ二档滑行工况

下原本明显的啸叫噪声已经基本消失ꎮ 对测试采集的数

据进行阶次分析ꎬ如图 １０ 所示ꎬ二档滑行工况下ꎬ二档齿

轮档位阶次 ２５阶已经不明显ꎮ 如图 １１所示ꎬ在二档滑行

工况下ꎬ仅在转速 １ １３０ ｒ / ｍｉｎ和 １ ２４０ ｒ / ｍｉｎ存在 ２个超过

评价标准的点ꎬ其效果比起优化前已经大有改善ꎬ变速箱

啸叫噪声得到控制ꎬ并且目标变速箱在量产时借鉴本文方

法后ꎬ已不存在明显的啸叫噪声问题ꎮ
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图 １０　 二档优化后噪声信号瀑布图
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图 １１　 二档优化后噪声阶次跟踪图

４　 结语

１) 通过整车试验和阶次跟踪方法对变速箱啸叫噪声

源进行了识别ꎬ试验数据表明二档齿轮啮合阶次噪声明

显ꎬ并且远超评价标准ꎬ从而确定了二档滑行工况下的啸

叫噪声是由于二档齿轮啮合冲击所引起ꎮ
２) 建立了变速箱仿真模型ꎬ并通过正交试验设计对

齿轮的齿廓和齿向参数进行了优化ꎬ降低了二档齿轮的传

递误差ꎬ改善了二档齿轮的啮合效果ꎮ
３) 提出了容差分析方法ꎬ分析了齿轮修形公差对优

化方案的可靠性影响ꎬ确定了优化方案在齿轮工艺公差范

围内的有效性ꎮ
４) 经试验验证ꎬ二档齿轮阶次噪声明显得到改善ꎬ变

速箱啸叫噪声问题得以控制ꎮ 因此ꎬ考虑齿轮修形公差的

变速箱啸叫噪声控制方法在实际工程应用上具有一定的

指导意义ꎮ
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