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永磁同步电机转矩波动对电驱动传动系统
扭转的影响

李小彭，赵 斌，张 鑫，李雪东
（东北大学 机械工程与自动化学院，辽宁 沈阳 110819）

摘   要： 针对永磁同步电机转矩波动引发的传动系统扭转问题，提出一种融合机电耦合建模与准比例积

分谐振控制的综合解决方案 . 首先，建立考虑时变啮合刚度、啮合误差及阻尼的斜齿轮扭转模型，基于多体动

力学构建 6 自由度传动系统动力学方程，分析系统固有特性 . 其次，集成电机电磁模型与传动系统动力学模

型，形成双向闭环机电耦合模型，实现电磁转矩激励—传动响应—转速反馈的实时交互 . 并提出准比例积分

谐振(QPIR)控制策略，通过补偿谐波电流，从源头抑制 6 次、12 次谐波转矩 . 最后通过仿真和试验验证了所建

立机电耦合模型和控制策略的有效性 .
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Influence of Permanent Magnet Synchronous Motor Torque 
Ripple on Electrically Driven Transmission System Torsion

LI Xiao-peng， ZHAO Bin， ZHANG Xin， LI Xue-dong
（School of Mechanical Engineering & Automation， Northeastern University， Shenyang 110819， China. 
Corresponding author： LI Xiao-peng， E-mail： xpli@me.neu.edu.cn）

Abstract： To address the transmission system torsion problem caused by permanent magnet 
synchronous motor torque ripple， a comprehensive solution integrating electromechanical 
coupling modeling and quasi-proportional integral resonant control was proposed.  Firstly， a 
helical gear torsional model considering time-varying meshing stiffness， meshing error， and 
damping was established， and a 6-degree-of-freedom transmission system dynamic equation was 
constructed based on multibody dynamics to analyze the inherent characteristics of the system.  
Secondly， the motor electromagnetic model and the transmission system dynamics were 
integrated to form a bidirectional closed-loop electromechanical coupling model， which realized 
the real-time interaction of electromagnetic torque excitation， transmission response， and rotational 
speed feedback.  Furthermore， a quasi-proportional integral resonant （QPIR） control strategy was 
proposed to suppress the 6 th and 12 th-order harmonic torque at the source by compensating for the 
harmonic currents.  Finally， the effectiveness of the established electromechanical coupling model 
and the control strategy was validated through simulations and experiments.
Key words： permanent magnet synchronous motor； torque ripple； power transmission system； 
multibody dynamics； electromechanical coupling

永磁同步电机因其高功率密度和动态性能

广泛应用于电动汽车，但其转矩波动易引发传动

系统扭转振动［1］. 同时，传动系统中的时变啮合刚

度、齿隙等非线性因素进一步影响系统动力学特

性 . 因此，建立综合考虑电机电磁激励与机械非

线性耦合的传动系统模型至关重要 .

Li 等［2］构建了 8 自由度锥齿轮模型，量化了

时变啮合刚度、传动误差与齿隙的协同作用对系
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统振动的影响 .Hu 等［3］提出一个考虑齿隙非线性

的齿轮传动系统模型，探究了不同刚度条件对系

统动态响应的影响 . 文献［4-5］建立了一个 3 行星

轮系平移-扭转耦合模型，探究了齿轮弹性形变

与啮合刚度时变对系统振动响应的作用机制 .Xia

等［6］建立了 6 自由度齿轮系统模型，分析了分形

维数和尺度系数对齿轮系统的影响 .Sheng 等［7］考

虑齿面摩擦和热变形对系统的影响，提出了改进

的齿轮多自由度模型，阐明了摩擦系数和热变形

对齿轮系统的影响 .Liu 等［8］利用有限元法建立了

考虑刚度时变、几何非线性和柔性耦合的齿轮传

动系统模型，分析了模型在不同转速下的时域和

频域振动 .

一些学者还研究了系统内部的机电耦合特

性 .Hu 等［9］建立了电机与传动系统的瞬态耦合模

型，采用主动控制策略降低了车辆起步时系统出

现的扭振 .Jiang 等［10-11］建立了考虑永磁同步电机

电磁效应和弯扭效应的耦合模型 .Mo 等［12］建立

了电机和两级啮合齿轮的机电耦合传动模型，分

析了传动系统在各种故障下的非线性振动特性 .

Yao 等［13］提出了集成电机和齿轮传动系统的机电

耦合模型，研究不同控制技术对系统动力学的影

响 . 然而，现有研究很少同时考虑电机谐波转矩

与传动系统非线性激励的耦合效应；缺乏针对谐

波 转 矩 源 头 的 主 动 抑 制 策 略 在 传 动 系 统 中 的

应用 .

本文提出一种机电耦合建模与 QPIR 谐波抑

制协同的解决方案 . 首先通过分析时变刚度特

性、啮合误差及啮合阻尼等因素对齿轮传动系统

的影响，建立了斜齿轮副啮合的纯扭转动力学模

型 . 并基于多体动力学，构建了 6 自由度传动系统

模型，解析了其固有特性；集成 QPIR 控制策略与

双向闭环机电耦合框架，通过抑制 5，7，11，13 次

谐波电流，阻断了 6 次和 12 次转矩波动向机械系

统的传递路径，并通过试验验证了所建模型的有

效性 .

1　圆柱斜齿轮动力学模型

1. 1　齿轮副啮合力模型

在动力学建模过程中，基于以下假设条件构

建纯扭转振动分析模型 .

1） 忽略轴承支承刚度的各向异性及齿轮副

的轴向/径向振动位移分量；

2） 忽略热弹性变形引起的时变侧隙与摩擦

激励的交互作用；

3） 考虑时变啮合刚度的周期波动特性、啮合

阻尼和啮合误差 .

一级齿轮副切线方向啮合力表达式为

Fmy1= [cm1 (r1θ̇1-r2θ̇2-e1 )+

km1 (r1θ1-r2θ2-e1 )]cos β 2
b1. (1)

式中：cm1 为啮合阻尼；km1 为平均啮合刚度；r1 为

主动齿轮半径；r2 为从动齿轮半径；θ1 为主动齿轮

角位移；θ2 为从动齿轮角位移；θ̇1 为主动齿轮角速

度；θ̇2 为从动齿轮角速度；e1 为啮合误差；βb1 为基

圆螺旋角 .

齿轮副的扭转振动模型为

ü
ý
þ

ïïïï

ïï

J1θ̈1 = T1 - Fmy1r1 

J2θ̈2 =-T2 + Fmy1r2.
(2)

式中：J1 为主动齿轮转动惯量；J2 为从动齿轮转动

惯量；θ̈1 为主动齿轮角加速度；θ̈2 为从动齿轮角加

速度；T1 为主动齿轮输入转矩；T2 为从动齿轮负

载转矩 .

1. 2　齿轮副啮合非线性

1） 时变啮合刚度 . 多齿对啮合状态的动态切

换会导致啮合刚度的周期性波动，称为时变啮合

刚度 . 斜齿轮的时变啮合刚度 kmn 可根据重合度

条件分段计算，具体表达式见文献［14］. 总啮合

刚度 km为各齿对刚度之和，即

km = ∑
n = 1

ceil(εγ )

kmn. (3)

式中，ceil(εγ )为参与啮合的最大齿对数 .

表 1为减速器齿轮副的参数，同理通过改变参

数可得二级齿轮副的啮合刚度计算公式 . 时变啮

合刚度 km（t）呈现周期性波动，一级齿轮波动幅度

为 0.8×108 N/m，二级齿轮波动幅度为1.1×108 N/m.

2） 啮合误差 . 齿轮啮合误差激励也是齿轮传

动的重要影响因素之一，齿轮啮合误差的数学表

达式为［15］

表1　减速器齿轮副参数
Table 1　Reducer gear pair parameters 

参数

齿数

法向模数/mm

法向压力角/(°)

螺旋角/(°)

齿宽/mm

一级主

动齿轮

35

1. 79

18. 5

23. 5

60

一级从

动齿轮

56

1. 79

18. 5

23. 5

60

二级主

动齿轮

25

2. 41

19. 0

19. 0

100

二级从

动齿轮

95

2. 41

19. 0

19. 0

100
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e = ec + e f sin(Z1θ1 + χ). (4)

式中：ec 为啮合误差的常值；e f 为啮合误差的幅

值；Z1 为主动齿轮齿数；χ为啮合误差初相位 .

3） 啮合阻尼 . 齿轮传动过程中，轮齿间存在

阻尼作用 . 齿轮副的啮合阻尼为

cm = 2ζn k̄m

m1 m2

m1 +m2

. (5)

式中：ζn 为啮合阻尼比；k̄m 为两齿轮的平均啮合

刚度；mi（i=1，2）为齿轮质量 .

2　动力传动系统模型

2. 1　传动系统扭转振动模型

内置式永磁同步电机的输出轴与传动系统

的输入轴通过花键实现同轴刚性连接 . 传动系统

设计为两级斜齿轮减速机构 . 电机输出转矩经两

级齿轮减速后，通过差速器分配至两个车轮 . 各

轴被视为考虑刚度和阻尼特性的弹性轴，驱动电

机、齿轮及差速器被等效为具备转动惯量的集中

质量单元 . 同时结合齿轮啮合原理，建立了如图 1

所示的动力传动系统的纯扭转动力学模型 . 模型

主要参数如表 2 所示 .

基于牛顿第二定律，建立两级斜齿轮传动系

统的 6 自由度纯扭转动力学模型：
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Jmθ̈m + c1( )θ̇m - θ̇1 + k1 (θm - θ1 )- Te = 0

J1θ̈1 - c1( )θ̇m - θ̇1 - k1 (θm - θ1 )+ r1 Fmy1 = 0

J2θ̈2 - c2( )θ̇3 - θ̇2 - k2 (θ3 - θ2 )- r2 Fmy1 = 0

J3θ̈3 - c2( )θ̇2 - θ̇3 - k2 (θ2 - θ3 )+ r3 Fmy2 = 0

J4θ̈4 - c3( )θ̇d - θ̇4 - k3 (θd - θ4 )- r4 Fmy2 = 0

Jdθ̈d + c3( )θ̇d - θ̇4 + k3 (θd - θ4 )+ TL = 0.

(6)

式中：下标代表不同部件：m 为电机轴；1 和 2 分别

为一级齿轮副的主动轮与从动轮；3 和 4 分别为

二级齿轮副的主动轮与从动轮；d 为差速器；TL 表

示外界施加的负载转矩；Te 为电磁转矩；Fmy2为二

级齿轮副的切线方向啮合力；r3 和 r4 分别为二级

齿轮副主动轮与从动轮半径；θm θ1，θ2，θ3，θd 分别

为对应齿轮的角位移分量；θ̇m θ̇1，θ̇2，θ̇3，θ̇d 分别为

对应齿轮的角速度分量；θ̈m θ̈1，θ̈2，θ̈3，θ̈d 分别为对

应齿轮的角加速度分量 .

2. 2　系统固有特性分析

在式（6）的基础上，传动系统扭振模型的运

动方程用矩阵形式如式（7）所示 .

Jθ̈ +Cθ̇ +Kθ = T. (7)

式中：J 为转动惯量；C 为阻尼系数；θ为系统角位

移；K 为扭转刚度；T 为系统外部扭矩 .

设传动系统外部激励为 0，忽略阻尼和内部

非线性影响，系统无阻尼自由振动方程为

Jθ̈ +Kθ = 0. (8)

式中，各个参数表示如下：

θ = [ θm θ1 θ2 θ3 θ4 θd ]
T
, (9)

θ̇ = [ θ̇m θ̇1 θ̇2 θ̇3 θ̇4 θ̇d ]
T

, (10)

θ̈ = [ θ̈m θ̈1 θ̈2 θ̈3 θ̈4 θ̈d ]
T

, (11)

J =

é
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ê

ê
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ú

ú

ú

ú

ú

ú
úú
ú

ú

ú

ú

ú

úJm 0 0 0 0 0
0 J1 0 0 0 0
0 0 J2 0 0 0
0 0 0 J3 0 0
0 0 0 0 J4 0
0 0 0 0 0 Jd

. (12)

图1　传动系统扭转模型

Fig. 1　Transmission system torsional model

表2　模型参数
Table 2　Model parameters 

参数

电机等效转动惯量/(kg·m2)

主动齿轮等效转动惯量/(kg·m2)

从动齿轮等效转动惯量/(kg·m2)

主动齿轮等效转动惯量/(kg·m2)

从动齿轮等效转动惯量/(kg·m2)

主/差动齿轮等效转动惯量/(kg·m2)

输入轴刚度/(N·m·rad-1)

中间轴刚度/(N·m·rad-1)

输出轴刚度/(N·m·rad-1)

一级齿轮平均啮合刚度/(N·m-1)

二级齿轮平均啮合刚度/(N·m-1)

输入轴阻尼/(N·m·s·rad-1)

中间轴阻尼/(N·m·s·rad-1)

输出轴阻尼/(N·m·s·rad-1)

一级齿轮啮合阻尼/(N/(m·s-1))

二级齿轮啮合阻尼/(N/(m·s-1))

符号

Jm

J1

J2

J3

J4

Jd

k1

k2

k3

km1

km2

c1

c2

c3

cm1

cm2

取值

0. 040 00

0. 000 19

0. 001 75

0. 000 31

0. 007 00

0. 105 00

60 000

200 000

200 000

3. 7×108

8. 0×108

4

4

4

800

1 200

48



第 5 期 李小彭等：永磁同步电机转矩波动对电驱动传动系统扭转的影响

K =
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úk1 -k1 0 0 0 0
-k1 k1 + km1r 2

1 cos β 2
b1 -km1r1r2 cos β 2

b1 0 0 0

0 k2 - km1r1r2 cos β 2
b1 km1r 2

2 cos β 2
b1 0 0 0

0 0 -k2 k2 + km2r 2
3 cos β 2

b2 -km2r3r4 cos β 2
b2 0

0 0 0 -km2r3r4 cos β 2
b2 k3 + km2r 2

4 cos β 2
b2 0

0 0 0 0 -k3 k3

. (13)

式中，βb2 为二级齿轮副的基圆螺旋角 .

系统固有角频率由下式计算：

Kθ =ω2
n Jθ. (14)

求解上式，解得特征值ω2
n 的平方根即为系统

的无阻尼固有角频率ωn.

系统各阶固有频率的计算公式如下：

fn =
ωn

2π
. (15)

根据无阻尼自由振动方程求解得到各阶固

有角频率和固有频率如表 3 所示 .

对该无阻尼半正定系统的模态分析表明：电

机扭振主要分布于低频段，在 1，2 阶固有频率下

尤为显著；第一、二级齿轮副的显著扭振频率分

别为 2 261 与 2 403 Hz，2 261 与 7 752 Hz；主齿轮

与差速齿轮则在 113 Hz 处呈现明显扭振，其振动

能量主要分布于低频 .

3　准比例积分谐振控制器设计

本 文 将 准 比 例 谐 振（quasi proportional 

resonance，QPR）控 制 器 与 PI（proportional-

integral）控制器并联构建 QPIR 控制器，其传递函

数如式（16）所示：

GQPIR (s)=KP +
K I

s
+

2KRωc s
s2 + 2ωc s +ω2

0

. (16)

式中：KP 为比例增益系数；K I 为积分增益系数；s

为连续域复频域变量；KR 为谐振增益；ωc 为截止

频率；ω0 为谐振中心频率 .

基于电磁转矩谐波分析结果，永磁同步电机

转矩波动主要包含 6 的倍数阶次特征谐波分量 .

为消除此类谐波影响，需在电流控制环中注入与

转矩谐波同频的反向谐波电流分量 . 根据频域能

量守恒原理，注入电流的指令信号频率应严格匹

配目标谐波阶次 . 鉴于单谐振控制器仅能在单一

频率处构建增益峰值的局限性，本文在 dq 坐标系

上建立多频段并联谐振控制器 . 图 2 为 q 轴 QPIR

控制器，d 轴同理 .

在正交 q 轴 QPIR 复合控制架构中，参数整定

包含 q 轴电流给定值 i*
q，q 轴电流实际值 iq，控制器

输出电压指令 uq，比例增益系数 KP，积分增益 K I， 

6 次谐振增益 KR6，12 次谐振增益 KR12，电网基波

角频率ωe 及其对应的带宽调节因子ωc6，ωc12. 基

于频域灵敏度与时域鲁棒性协同优化准则，为了

获得合适带宽与相位裕度 ，ωc6，ωc12 设为 ω0 的

2%，其余参数由参考式（17）得［16］

KP =
Lq

4ξ 2Tb

K I =
KP R
Lq

=KR6 =KR12. (17)

式中：Lq 为 q 轴电感；ξ为阻尼比；Tb 为电流环带宽

对应的等效时间常数；R为定子电阻；Tb=1.5Ts，Ts为

控制系统的采样周期；ξ=0.8；q轴的QPIR控制器参

数KP 取值为31.25；K I，KR6，KR12 取值都设为2 495.

在数字信号处理器平台实现图 2 所示的多谐

振控制架构时，连续域谐振调节器向离散域映射

需解决频谱折叠效应抑制与频率特性保真度问

题 . 本文采用具有频率响应继承特性的双线性变

换法（Tustin 法）进行离散化处理，能够有效保持

代数稳定性和抑制频率畸变 . 其变换公式为

s =
2
Tc

z - 1
z + 1

. (18)

式中：Tc 为系统采样周期；z 为离散域复频域变量 .

将 Tustin 变换代入谐振控制器传递函数，可

得离散域表达式：

表3　动力传动系统固有频率
Table 3　Natural frequency of power transmission 

system Hz 
阶次

固有角

频率

固有频率

1

276

44

2

712

113

3

14 203

2 261

4

15 097

2 403

5

48 707

7 752

6

65 040

10 351

图2　QPIR控制器结构框图

Fig. 2　QPIR controller structure block diagram

49



东北大学学报(自然科学版) 第 47 卷

GQPR (z)=
a0 + a1 z-1 + a2 z-2

b0 + b1 z-1 + b2 z-2
. (19)

式中：a0，a1，a2 为分子系数；b0，b1，b2 为分母系数 .

系数具体取值如式（20）所示 .
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4 - 4ωcT r +ω2

0T
2

r

4 + 4ωcT r + T 2
r

.

(20)

式中，T r 为系统采样周期 .

将式（19）转化为数字信号处理器可执行的指令为
y(k)+ b1 y(k - 1)+ b2 y(k - 2)= a0u(k)+

a1u(k - 1)+ a2u(k - 2). (21)

式中：y(k)为 k 时刻控制器输出值；u(k)为 k 时刻控

制器输入值；k 为采样时间 .

该控制方法采用 QPIR 复合控制器抑制电流

谐波 . 系统以转子位置与转速为输入，通过转速

环 PI 控制器与 MTPA-FWC（最大转矩电流比与

弱磁控制）策略生成 dq 轴参考电流指令 .QPIR 控

制器在 dq 坐标系下，利用 PI 模块跟踪基波分量，

并辅以并联的谐振支路直接抑制 6，12 次特征谐

波，配合前馈解耦以消除交叉耦合干扰 . 此结构

能够直接跟踪并抑制特定次数的电流谐波分量，

无需额外的谐波提取坐标变换环节，可以直接跟

踪抑制交流谐波电流，进而从源头抑制转矩波动 .

图3为基于QPIR谐波抑制的电机控制模型框图.

图 3 中：n* 为转速给定值；n 为转速反馈值；T *
e

为电磁转矩指令；id 为 d 轴电流反馈值；i*
d 为 d 轴

电流指令；ud 和 uq 分别为 d 轴和 q 轴电压指令；u*
d

和 u*
q 分别为 QPIR 控制器输出的 d 轴和 q 轴电压

指令；uα和 uβ分别为 α，β 轴系下的电压指令；θe 为

转子电角度；A，B，C 为定子的三相绕组；U0 至 U7

代表空间矢量脉宽调制（SVPWM）算法所使用的

8 个基本电压空间矢量；U1 至 U6 为 6 个非零基本

矢量；U0和 U7为 2 个零矢量；Udc为直流母线电压；

IPMSM 为内置式永磁同步机 .

4　机电耦合特性分析

4. 1　电机传动系统耦合模型

所建立的机电耦合仿真模型整合了传动系

统非线性动力学与永磁同步电机电磁模型，用于

揭示电驱动系统的振动机理 . 参考机电耦合建模

方法［17］，模型采用双向交互机制：电磁转矩作为

核心激励输入传动系统；同时，输出轴转速经解

算后反馈至电机控制模块，构成强耦合闭环系

统 . 集成于电流环的 QPIR 控制器通过补偿谐波

电流，有效抑制了转矩波动，从而显著减弱传动

系统振动 .

利用 MATLAB/Simulink 平台，研究匀速工况

下电机转矩波动激励对传动系统响应特性的影响 .

仿真条件：负载为120 N·m，运行转速为1 000 r/min，

步长为 1×10-6 s，采用四阶 Runge-Kutta 算法 .

图 4 为机电耦合模型结构框图 .

4. 2　谐波补偿策略对转矩和电流的影响

如图 5 和表 4 所示，谐波补偿后，电磁转矩的 6

图3　基于QPIR谐波抑制的电机控制框图

Fig. 3　Motor control block diagram based on QPIR harmonic suppression
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次和12次谐波幅值分别从3.108和0.374 N·m 降至

0.036 和 0.014 N·m，降幅超过 96%. 三相电流的 5，

7，11，13 次 特 征 谐 波 幅 值 分 别 从 1.532，1.079，

0.284，0.203 A 降至 0.071，0.034，0.031，0.019 A，

降幅分别为 95.4%，96.8%，89.1% 与 90.6%.

4. 3　谐波补偿策略对轴转速的影响

如图 6 和表 4 所示，谐波补偿前，电机轴与中

间轴转速频谱中显著存在 6 次、12 次谐波，同时包

含一级、二级齿轮副啮合频率 fg1和 fg2，表明电气谐

波耦合至机械系统 . 谐波补偿后，电机轴转速的 6

次和 12 次谐波幅值分别从 0.504 和 0.087 r/min 衰

减至 0.012 和 0.003 r/min，降幅超过 96.6%. 中间轴

转速的 6 次和 12 次谐波引起的转速振幅分别从

0.317 和 0.058 r/min 衰减至 0.009 和 0.002 r/min，

降幅超过 96.6%.

4. 4　谐波补偿策略对动态载荷的影响

如图 7 和表 4 所示，谐波补偿前，一级齿轮

副啮合力、中间轴及输出轴转矩的频谱中均包

含一级、二级齿轮副啮合频率 fg1 和 fg2 及其 6 次和

12 次谐波转矩频率 .谐波补偿后，一级齿轮副啮合

力 6 次和 12 次谐波幅值从 42.810 和 5.170 N 衰减

至 0.910和 0.160 N，降幅超过 96.9%.中间轴转矩 6

次和 12 次谐波幅值从 0.760 N·m 和 0.150 N·m

衰减至 0.014 N·m 和 0.009 N·m，降幅超过 94.0%.

输出轴转矩 6 次和 12 次谐波幅值从 1.270 N·m 和

图5　电磁转矩频谱

Fig. 5　Electromagnetic torque spectrum
（a）—谐波抑制前； （b）—谐波抑制后 .

图4　基于转矩波动抑制的机电耦合模型

Fig. 4　Electromechanical coupling model based on torque ripple suppression
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0.210 N·m 抑制至 0.019 和 0.007 N·m，降幅超过 96.7%.

仿真结果表明，本文提出的 QPIR 控制策略

显著削弱了 5，7，11 及 13 次特征谐波电流分量，

从而抑制了电机 6 次和 12 次谐波转矩 . 该策略显

著削弱了转矩波动向机械系统的传递，使系统转

图7　一级齿轮副啮合力频谱

Fig. 7　Primary gear pair’s meshing force spectrum
（a）—谐波抑制前； （b）—谐波抑制后 .

表4　谐波补偿策略的影响对比
Table 4　Influence comparison of harmonic compensation strategy 

参数

三相电流 5 次谐波幅值/A

三相电流 7 次谐波幅值/A

三相电流 11 次谐波幅值/A

三相电流 13 次谐波幅值/A

电磁转矩 6 次谐波幅值/(N·m)

电磁转矩 12 次谐波幅值/(N·m)

电机轴转速 6 次谐波幅值/(r·min)

电机轴转速 12 次谐波幅值/(r·min)

中间轴转速 6 次谐波幅值/(r·min)

中间轴转速 12 次谐波幅值/(r·min)

啮合力 6 次谐波幅值/N

啮合力 12 次谐波幅值/N

中间轴转矩 6 次谐波幅值/(N·m)

中间轴转矩 12 次谐波幅值/(N·m)

输出轴转矩 6 次谐波幅值/(N·m)

输出轴转矩 12 次谐波幅值/(N·m)

谐波补偿前

1. 532

1. 079

0. 284

0. 203

3. 108

0. 374

0. 504

0. 087

0. 317

0. 058

42. 810

5. 170

0. 760

0. 150

1. 270

0. 210

谐波补偿后

0. 071

0. 034

0. 031

0. 019

0. 036

0. 014

0. 012

0. 003

0. 009

0. 002

0. 910

0. 160

0. 014

0. 009

0. 019

0. 007

降幅百分比/%

95. 4

96. 8

89. 1

90. 6

98. 8

96. 3

97. 6

96. 6

97. 2

96. 6

97. 9

96. 9

98. 2

94. 0

98. 5

96. 7

图6　电机轴转速频谱

Fig. 6　Motor shaft’s rotational speed spectrum
（a）—谐波抑制前； （b）—谐波抑制后 .
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速波动与动态载荷谐波幅值降幅超过 94%，从而

提升了电驱动系统运行的平稳性与可靠性 .

谐波补偿后电驱动系统的仿真数据汇总如

表 4 所示 .

5　模型验证

本节利用电驱动试验台架进行试验，以验证

前文所建立机电耦合模型的正确性 . 试验台架如

图 8 所示，其中齿轮传动系统中的齿轮齿数分别

为 35，56，25，95. 加速度传感器位于一级齿轮附

近，通过动态信号分析系统采集加速度传感器记

录的振动加速度信号 . 动态扭转转速传感器可以

实时检测输出轴的转速，并通过扭矩转速功率仪

显示数据 . 试验工况：输出轴转速分别设定为 150

和 250 r/min，负载转矩通过磁粉制动器来模拟，

输出端负载设定为 8 N·m.

仿真与试验所得的振动信号如下图所示，图

9 和图 10 分别表示转速为 150 和 250 r/min 时的振

动响应信号 .

齿轮啮合频率的计算公式如式（22）所示 .

fg = ns Z/60. (22)

式中：fg为齿轮啮合频率；ns 为齿轮所在轴转速；Z

为齿轮齿数 .

试验结果中的主要频率成分为一级齿轮副

啮合频率 fg1 及其倍频 2fg1，3fg1 和二级齿轮副啮合

频率 fg2. 试验结果与理论计算的仿真结果基本吻

合，验证了所建立模型的准确性 .

但实际运行中，由于轴承支承阻尼及传感器

安装间隙的影响，试验结果的振动幅值略大于仿

真结果，且其频域中含有一些噪声成分 .

图8　电驱动试验台架

Fig. 8　Electrically driven test bench

图9　转速为150 r/min下的频域响应

Fig. 9　Frequency domain response at rotational speed of 150 r/min
（a）—仿真结果； （b）—实验结果 .
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6　结  论

1） 构建的 6 自由度传动系统模型能有效表

征电机谐波转矩与齿轮非线性激励（时变刚度、

啮合误差）的耦合效应，试验表明仿真与实测振

动频谱的主峰误差<5%，证实模型可精准预测系

统动态响应 .

2） 基于 QPIR 的谐波补偿策略使 5，7，11，13

次谐波电流幅值降低 89.1%~96.8%，从源头削弱

电磁转矩 6 次和 12 次谐波分量，阻断电气扰动向

机械系统的传递路径 .

3） 谐波抑制后，传动部件动态载荷衰减>

94%，电机轴 6 次谐波转速波动降低 97.6%，一级

齿轮副啮合力 6 次谐波分量下降 97.9%，显著提

升电驱动系统的嗓声、振动与声振粗糙度（NVH）

性能与可靠性 .
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图10　转速为250 r/min下的频域响应

Fig. 10　Frequency domain response at rotational speed of 250 r/min
（a）—仿真结果； （b）—实验结果 .
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