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集成式动力总成振动噪声分析与主动控制研究
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摘要: 以电动汽车集成式动力总成为研究对象，综合考虑时变啮合刚度、啮合误差、啮合阻尼和齿侧间隙等影响，建

立其机电耦合数学模型，采用变步长 Runge⁃Kutta算法求解微分方程并获得轴承动载荷。以轴承动载荷为边界条

件，通过有限元与边界元联合仿真的方法分析其振动噪声，并与试验对比分析。结果表明：箱体振动加速度和辐射

声压在齿轮两级啮频及其倍频处产生峰值，仿真结果与试验结果保持了较好的一致性。针对集成式动力总成电机

与齿轮箱直接耦合造成的轴系扭振问题，提出了一种基于自抗扰电流补偿的主动控制方法，用来抑制动力总成的扭

振，并通过仿真验证了控制方法的有效性。
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引 言

随着人们对于汽车振动噪声的愈加重视，汽车

的 NVH（Noise，Vibration and Harshness）特性已成

为衡量汽车舒适性的一个重要指标。未来汽车的发

展趋势是由传统燃料汽车转变为新能源汽车，其中

包括电动汽车，但是由于电动汽车集成式动力总成

的电机轴直接驱动传动系统，导致冲击变大，在提高

效率减少空间的同时，所带来的振动噪声相较于分

布式结构也更加严重。

目前国内外对于齿轮箱的振动噪声分析主要采

用有限元/边界元联合仿真的方法，通常将有限元法

求得的振动速度或振动加速度作为声学边界条件，

而后采用声学边界元法求解其辐射噪声。Emre
等［1］研究了风场和温度场对风力发电机噪声的产生

和传播的影响。Kim等［2］提出了一种基于频响函数

研究电动汽车开关噪声能量的实验方法，分析了不

同输入信号下的开关噪声能量。Guo等［3］建立了实

际齿轮箱的系统级振动声学模型，利用集中参数模

型和有限元法预测了齿轮箱的振动噪声，并研究了

改进型轴承对辐射噪声的影响。张霖霖等［4］综合考

虑了齿轮时变啮合刚度及齿轮误差等内部激励影

响，建立了单对齿轮扭转振动模型，分析了齿轮几何

参数对齿轮啮合的振动噪声影响，并采用修正 Kato
公式对噪声进行了定量计算。张金梅等［5］建立了单

级人字齿轮减速器的动力学模型，研究了负载、啮合

刚度和误差对减速器辐射噪声的影响规律。以上这

些研究均只分析了单独的齿轮箱振动噪声特性，没

有考虑电气部分以及电机与机械传动系统耦合作用

后的振动噪声特性。

关于减振降噪技术，目前学者们主要从机械和

电气两个方面进行研究，已经有大量学者从结构优

化和增设阻尼材料等机械方面对齿轮传动系统进行

振动噪声抑制。Pierre等［6］提出了一种多目标优化

齿轮宏观和微观几何参数的方法，通过分析 1000个
随机制造的齿轮误差样本进而评估齿轮制造误差的

鲁棒性，为减小齿轮啮合过程中的误差和波动提供

参考。Sun等［7］对结构阻尼进行了拓扑优化，找到一

种有效的阻尼处理方法，可以得到更高的模态损耗

因子，并通过模态损耗因子试验验证了其拓扑优化

的数值模型。Zhang等［8］将阻尼材料的相对密度作

为设计变量，研究结构阻尼层的优化布置。徐忠四

等［9］采用齿形修形和齿向修形的方法，提出一种齿

轮传递误差和齿面接触应力双目标函数优化模型，

对电动汽车减速器的啸叫噪声进行了控制。

随着科技的进步以及电传动系统批量化生产的

需求，电气主动控制技术的强灵活性、针对性和低成

本等优势愈加突出［10］。Ho等［11］提出了一种自适应

主动控制噪声的算法（MFU⁃LMS），可有效应用于

汽车发动机进气或排气系统等短管道情况，并通过

仿真和实验验证了其算法的性能，可以保证控制的

稳定性和变步长，具有较快的收敛速度。John等［12］

通过使用扭转振动减振器，减轻由于风力涡轮机传
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动系统振动引起的过度疲劳负载。Goran等［13］通过

发电机转矩控制减小齿轮箱的机械应力，其控制方

法可使得由风速变化引起的动力传动系统的共振扭

转振动减小，进而延长齿轮箱寿命，并提高可靠性。

Zhu等［14］设计了一种基于自抗扰控制的飞艇水平模

型轨迹跟踪控制器，其能够克服模型不确定项和外

界干扰影响，并能快速、稳定地跟踪期望轨迹。

本文重点研究电动汽车集成式动力总成的振动

噪声特性，综合考虑齿轮时变啮合刚度、啮合误差、

啮合阻尼和齿侧间隙的影响，建立其机电传动系统

弯⁃扭⁃轴耦合动力学模型，采用变步长 Runge⁃Kutta
算法求解微分方程并获得轴承动载荷。建立齿轮箱

结构有限元和声学边界元模型，以轴承动载荷为边

界条件，通过有限元与边界元联合仿真的方法分析

其振动噪声并与试验对比分析。由于集成式动力总

成取消了联轴器，电机与齿轮箱直接耦合会造成轴

系扭振问题。为此，本文在最后提出了一种基于自

抗扰的电流补偿主动控制方法以抑制系统扭振。

1 动力总成建模及激励计算

某电动汽车集成式动力总成的传动系统模型如

图 1所示。驱动电机为三相内置式永磁同步电机

（PMSM），动力由电机转子直接传递到减速器上，

减速器由两级斜齿轮进行传动，其中三个传动轴的

两端均由滚动轴承支撑。传动系统参数如表 1
所示。

1. 1 永磁同步电机数学模型

忽略电机铁芯饱和以及涡流和磁滞损耗，并假

设电机中电流为对称三相正弦波电流［15］。在自然坐

标系下 PMSM的 a相电压方程为

u a = R s ia +
d
dt ψ a （1）

磁链方程为

ψ a = Lm3 ( ia + ib cos
2
3 π+ ic cos

4
3 π)+

L l3 ia + ψ f sinθ （2）
转矩方程为

Tm =
1
2 Pψ f

é

ë
êia cosθ+ ib cos ( )θ- 2

3 π +

ù

û
úic cos ( )θ+ 2

3 π （3）

式中 Lm3为定子互感；Ll3为定子漏感；ψf为永磁体

转子磁链；P为极对数；ia，ib，ic分别为 a，b，c三相绕

的电流。由于三相 PMSM的原理相同，仅在相位上

相差 120°，故对 b，c相方程不再赘述。

1. 2 机电耦合动力学模型

综合考虑齿轮时变啮合刚度、啮合误差、啮合阻

尼和齿侧间隙的影响，建立传动系统的动力学模型。

斜齿轮副的啮合单元模型如图 2所示。

考虑齿轮 x，y，z三个方向的移动自由度和扭转

自由度 θ，以及电机端和负载端的扭转自由度，设啮

合刚度为 kmij（ij=12或 34），啮合阻尼为 cmij（ij=12或
34），支撑刚度为 kab（a=1，2，3，4；b=x，y，z），支撑

阻尼为 cab（a=1，2，3，4；b=x，y，z），轴的扭转刚度为

kn（n=p，g，r），扭转阻尼为 cn（n=p，g，r），齿侧间隙

为 gij（ij=12或 34），啮合误差为 eij（ij=12或 34）。设

齿轮副中心线与 X 轴正向的夹角为 φij（ij=12或

34），Y轴与齿轮接触线的夹角为 ϕij（ij=12或 34）。

图 1 传动系统模型

Fig. 1 Transmission system model

表 1 传动系数参数

Tab. 1 Transmission system parameters

级数

第一级

第二级

齿数 Z

35/67
23/90

模数mn/mm

1.22
1.68

压力角

αn/(°)
18
20

螺旋角

β/(°)
16
20

齿宽

B/mm
29
36

图 2 斜齿轮副的啮合单元模型

Fig. 2 Helical gear meshing unit model
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所有下标的含义为：下标 1，2，3，4依次表示第一级

主、从动齿轮和第二级主、从动齿轮，下标 m表示电

机端，下标 l表示负载端，下标 p，g，r依次表示输入

轴、中间轴和输出轴。

由于主动轮正反转时齿轮啮合面不同，故引入

数学中 sgn函数，规定

sgn= { 1，-1， 主动轮顺时针

主动轮逆时针
（4）

则Y轴正方向与齿轮接触线的夹角 ϕij为
φij= α- sgnϕij （5）

定义系统广义位移矩阵为

δ= {θm，x1，y1，z1，θ1，x2，y2，z2，θ2，
}x3，y3，z3，θ3，x4，y4，z4，θ4，θ l
T

以第一级主从动齿轮为例，假设第一级主动轮

右旋逆时针转动，得到第一级啮合线位移为

δ12 = cosβ1 sinφ 12 x 1 + cosβ1 cosφ 12 y1 + sinβ1 z1 +
R 1 cosβ1θ1 - cosβ2 sinφ 12 x2 - cosβ2 cosφ 12 y2 -
sinβ2 z2 - R 2 cosβ2θ2 - e12 + g12 （6）

根据牛顿第二定律，第一级齿轮运动方程为
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m 1 ẍ 1 + c1x ẋ 1 + k1x x 1 +

cosβ1 sinφ 12 ( )cm12 δ̇12 + km12δ12 = 0
m 1 ÿ1 + c1y ẏ1 + k1y y1 +

cosβ1 cosφ 12 ( )cm12 δ̇12 + km12δ12 = 0
m 1 z̈1 + c1z ż1 + k1z z1 +

sinβ1 ( )cm12 δ̇12 + km12δ12 = 0

I1z θ̈1z+ cp ( )θ̇ 1z- θ̇m + kp ( )θ1z- θm +

R 1 cosβ1 ( )cm12 δ̇12 + km12δ12 = T

m 2 ẍ2 + c2x ẋ2 + k2x x2 -

cosβ2 sinφ 12 ( )cm12 δ̇12 + km12δ12 = 0
m 2 ÿ2 + c2y ẏ2 + k2y y2 -

cosβ2 cosφ 12 ( )cm12 δ̇12 + km12δ12 = 0
m 2 z̈2 + c2z ż2 + k2z z2 -

sinβ2 ( )cm12 δ̇12 + km12δ12 = 0

I2z θ̈2z+ cg ( )θ̇ 2z- θ̇3z + kg ( )θ2z- θ3z -

R 2 cosβ2 ( )cm12 δ̇12 + km12δ12 =-T

（7）

式中 m表示质量，I表示转动惯量，R1和 R2表示主、

从动轮基圆半径，T表示扭矩。

第二级齿轮动力学方程同理。在齿轮啮合刚度

的计算中，采用文献［16］中考虑齿面误差和修形的

斜齿轮啮合刚度解析方法。啮合误差和齿侧间隙分

别采用简谐函数和分段式函数模拟［17］。啮合阻尼计

算公式参见文献［18］。

电机端动力学方程为

Im θ̈m + kp (θm - θ1)+ cp ( θ̇m - θ̇1)- Tm = 0 （8）
负载端的动力学方程为

I l θ̈ l + c l ( θ̇ l - θ̇4)+ k l (θ l - θ4)+ T l = 0 （9）
将以上各式整理成矩阵形式，有

Mδ̈+ Cδ̇+ Kδ= P （10）
式中 M，C，K分别为质量矩阵、阻尼矩阵和刚度矩

阵，δ为广义位移矩阵，P为广义力矩阵。

1. 3 轴承动载荷求解

本文的分析工况为输入扭矩 36 N·m，输入转速

2000 r/min。图 3和 4分别为电机输出转矩和输出

转速，可以看出在电机启动阶段，由于系统负载发生

突变，输出转矩急速增大到约 150 N·m并在附近波

动，0.1 s后迅速回落又逐渐增大，0.2 s开始稳定在

36 N·m的小范围内波动。电机输出转速从 0开始增

大，到达 2000 r/min后由于系统惯性继续增加并逐

渐回落，之后开始稳定在 2000 r/min附近。

本文模型为两级平行轴斜齿轮传动，结构较为

简单，为了保证机电耦合模型建模和计算的高效性，

在 集 中 质 量 法 基 础 上 ，将 齿 轮 位 移 作 为 轴 承 位

移［5，19］。采用变步长 Runge⁃Kutta算法求解微分方程

（10），得到齿轮的位移和速度响应，利用下式计算轴

承动载荷时域激励。

F= kδ+ cδ̇ （11）

图 3 电机输出转矩

Fig. 3 Output torque

图 4 电机输出转速

Fig. 4 Output speed
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式中 k为轴承支撑刚度，c为轴承阻尼。

基于 RomaxCLOUD 得到滚动轴承的支撑刚

度，如表 2所示。其中，轴承 3和轴承 4为圆锥滚子

轴承，其余均为深沟球轴承。

通过傅里叶变换得到轴承动载荷的频谱，以轴

承 3为例，x，y，z方向上的时域和频域激励如图 5
所示。

从轴承时域激励图 5（a），（c）和（e）中可知：在电

机启动阶段，由于系统不稳定，轴承激励在较大范围

内波动，最大峰值约为稳定值的 4倍。在系统稳定

运行后，轴承激励便保持在一个较小范围内波动。

在轴承频域激励图 5（b），（d）和（f）中，fn为电机

转子转频，fs为电流基频，f1为第一级齿轮啮频，f2为
第二级齿轮啮频。从图中可知，每个方向的轴承激

励均存在两级啮频成分，且幅值较高。此外，还包括

有转子基频及其倍频、电流基频及其倍频，和转子基

频、电流基频与啮频相互叠加的频率成分，这些频率

处幅值小于啮频处幅值。

2 动力总成振动噪声分析

以 所 有 轴 承 的 频 域 载 荷 为 边 界 条 件 ，采 用

表 2 轴承刚度

Tab. 2 Bearing stiffness

轴承

x方向

y方向

z方向

轴承刚度/(108 N·mm-1)
1

1.348
1.548
2.401

2
0.780
0.772
0.121

3
2.593
8.422
0.997

4
1.408
6.386
0.821

5
1.533
1.856
0.269

6
1.709
1.404
0.419

图 5 轴承 3动态激励

Fig. 5 The dynamic load of the bearing 3
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FEM/BEM联合仿真求解振动噪声，并与试验结果

对比分析。

2. 1 动力总成噪声求解

建立箱体有限元模型，施加其边界条件时，在各

个轴承孔中心分别建立一个节点，在中心节点与轴

承孔壁面建立耦合关系，将轴承 x，y，z三个方向的

频域载荷均施加在其对应轴承中心节点上，如图 6
所 示 。 采 用 模 态 叠 加 法 ，求 解 动 力 总 成 振 动 加

速度。

图 7为箱体在 400 Hz（第二级齿轮啮频）处振动

加速度云图。可以看到在箱体右端的轴承孔处振动

加速度达到最大，其最大值为 0.681 m/s2。

根据标准 ISO 3744［20］，建立动力总成的声学包

络面网格模型，如图 8所示。以求得的振动加速度

为边界条件，运用Maximum Distance算法映射网格

数据，采用直接边界元法求解动力总成的辐射噪声。

图 9为箱体在 400 Hz（第二级啮频）处辐射声压级云

图，其辐射噪声声压级最大值为 44.4 dB。
为了更加准确地与试验结果进行对比，在距离

动力总成中心为 1 m的位置处建立声学点场点，该

场点用来模拟试验过程的噪声传感器，最终将声学

场点处计算的辐射噪声和试验测得的噪声数据进行

对比分析。

2. 2 试验结果对比分析

为 验 证 仿 真 结 果 ，根 据 标 准 QC/T
1022⁃2015［21］，搭建试验台系统如图 10所示。

试验过程中，在与仿真同等工况下测量该动力

总成振动加速度和辐射噪声，噪声传感器放置在距

离动力总成中心 1 m的位置处。振动加速度传感器

固定在动力总成的右端盖处，测点如图 11所示。传

感器参数如表 3所示。

仿真和试验工况均为稳态：扭矩 36 N·m，转速

2000 r/min。对试验数据进行滤波等处理，仿真结

果取齿轮箱测点对应位置处的振动加速度值，以 X

向为例，仿真和试验振动加速度对比如图 12所示。

图 6 箱体轴承孔耦合

Fig. 6 The coupled bearing of gearbox

图 7 箱体振动加速度云图

Fig. 7 Vibration acceleration of gearbox

图 8 声学包络网格

Fig. 8 Acoustic envelope mesh

图 9 箱体辐射声压级云图

Fig. 9 Sound pressure level of gearbox

图 10 试验台系统

Fig. 10 Experimental setup
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由图 12可知，振动加速度峰值主要发生在转子

基频及其 10倍频，第一级啮频及其 2倍频，第二级啮

频及其 2倍频和 4倍频处。试验和仿真结果在振动

加速度的峰值频率处均能够较好吻合，且都在第一

级啮频处达到最大值。

试验辐射噪声声压如图 13所示。由于人耳能

听到的声强范围很大，通常采用对数标度即声压级

度量声压。转换关系如下式所示

LP= 20lg (P/P 0) （12）
式中 P为声压，P0为基准声压（P0=2×10-5 Pa），

对应 1000 Hz声音人耳刚能听到的最低声压。

将试验测得的噪声与仿真得到的辐射噪声数据

绘制成声压级图，如图 14所示。

由图 14可知，对于振动激励产生的噪声，仿真

结果与试验结果吻合较好，均在两级啮频及其倍频

处产生了峰值。由于建模没有考虑电磁力作用，在

电机转子转频及其倍频、电流基频及其倍频处，仿真

结果并没有产生明显峰值。此外，由于试验结果包

含了动力总成的低频结构噪声和高频空气噪声，因

此在高频区间内，试验得到的箱体辐射声压大于仿

真结果。

3 振动噪声抑制

由于集成式动力总成取消了联轴器，电机与齿

轮箱直接耦合会造成轴系扭振问题。为此，本文提

出一种自抗扰电流补偿控制算法，以抑制系统扭振。

自抗扰控制（ADRC）是一种新型控制算法，源自于

对经典 PID调节的改进，通过将系统的模型作用和

外扰进行跟踪和补偿，达到一种抗扰作用［22］。

3. 1 基于自抗扰电流补偿主动控制

当动力总成结构一定时，在电动机输出电磁转

矩的基础上叠加补偿转矩即可抑制传动系统的动态

载荷［23］。同时，基于永磁同步电机矢量控制原理，控

制交轴电流便可控制电磁转矩。本文提出一种基于

一阶自抗扰电流补偿的主动控制方法，利用状态观

测器估计扰动，并进行实时动态反馈补偿，在原有交

轴电流的基础上叠加补偿电流，实现动力总成振动

噪声的抑制。结合线性与非线性自抗扰控制的优

点，采用线性状态扩张观测器（ESO）估计扰动，采

用非线性状态误差反馈（NSLEF）消除扰动，其一阶

图 11 振动加速度传感器试验测点

Fig. 11 Test point of vibration acceleration sensor

表 3 传感器的参数

Tab. 3 Sensor parameters

传感器类型

声压

振动加速度

型号

378B02
356A33

量程/Hz
3.15-20k
2-10k

灵敏度

50 mV/Pa
10 mV/g

图 12 振动加速度

Fig. 12 Vibration acceleration

图 13 箱体辐射噪声声压

Fig. 13 The radiated sound pressure of gearbox

图 14 箱体辐射噪声声压级实验与仿真对比

Fig. 14 Comparison of the sound pressure level between test
and simulation
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混合型自抗扰控制原理如图 15所示。

线性扩张状态观测器被控对象为［24］

ẏ= f (y，ω，t)+ bu （13）
式 中 y，u 分 别 为 输 出 与 输 入 ，ω 为 外 扰 作 用 ，

f (y，ω，t)为包括了外扰和内扰的总扰动。

选取状态变量：x1 = y，x2 = f，将式（13）转化为

连续的扩张状态空间

{ẋ= Ef ̇
y=Cx

（14）

式中 E= [0 1 ]T，C= [1 0 ]。
对应的连续线性扩张状态观测器为

{ ż =-LCz+ Lu c
yc= z

（15）

式中 u c=[ u y ]T，y c为输出。观测器带宽为 ω 0，

经过参数化，取增益矩阵 L= [ 2ω 0 ω 20 ]T，则观测

器特征方程为

λ ( s )= | sI+ LC |=( s+ ω 0 )2 （16）
式中 I为单位矩阵。

采用非线性状态误差反馈消除扰动，形式如下

ì

í

î

ï
ï
ï
ï

u0 = β ⋅ fal ( e，α，δ )

fal ( )e，α，δ =
ì

í

î

ïï
ïï

e
δ ( 1- a )， e≤ || δ

sgn ( )e || e a
， e> || δ

（17）

式中 α (0< α≤ 1)为非光滑系数，δ为线性范围，β

为比例系数，e为误差值。

自抗扰控制器输出为

u=( u0 - f ̇ ) /b0 （18）
式中 u0为非线性状态控制输出，f ̇为状态观测器观

测的扰动，b0为补偿因子。

由于电机轴两端转速差是衡量系统扭振的重要

参数，并且在加速和稳态工况下，其均值始终在 0附
近波动，便于观测。因此将电机轴两端的转速差作

为观测目标，以转速差 Δω= 0作为控制目标，实时

观测转速差并估计系统扰动，计算出系统所需的补

偿电流将其直接叠加在转速环的输出电流上，实现

抑制扭振的目的。控制框图如图 16所示。

3. 2 结果分析

扩张状态观测器对于扰动的估计以及对状态变

量的跟踪能力直接影响着控制系统的性能。扩张状

态观测器对转速差估计跟踪值与实际值的对比如图

17所示。结果表明：在电机启动初期，由于负载突

变导致转速差在短时间内急速增大，扩张状态观测

器无法紧急收敛跟踪，所以观测值小于实际值；在系

统稳态阶段，观测值与实际值几乎重合。因此，本文

所设计的扩张状态观测器不仅具有良好的跟踪估计

性能，并能快速估计扰动且对时变参数不敏感。

自抗扰电流补偿前后，电机转矩、转速对比分别

如图 18的（a），（b）所示，电机轴两端的转角差和转

速差对衡量系统振动具有重要参考意义，这两个参

数的对比如图 18（c），（d）所示，两级齿轮动态啮合

力对比如图 18（e），（f）所示。从图 18中可知：与传

统 PI调节相比，在电机启动阶段，这些参数在经过

自抗扰电流补偿控制后的幅值均得到明显抑制，并

图 15 混合型自抗扰控制原理

Fig. 15 Principle of hybrid ADRC

图 16 自抗扰电流补偿的主动控制框图

Fig. 16 ADRC current compensation active control
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且收敛时间更短。在电机稳定运行阶段，自抗扰电

流补偿控制前后的参数幅值相差不大，均稳定在较

小范围内波动。

为了评价自抗扰电流补偿控制器控制性能，这

里采用绝对值积分的方法，即通过积分计算控制前

后系统参数曲线与坐标轴所围面积，记为 S为

S= ∫ t0
t

f ( t ) dt （19）

式中 S表示面积，t0表示开始时间，t表示结束时

间，f（t）表示系统参数曲线。

这里分别计算转速差、转矩和两级啮合力曲线

与坐标轴所围成的面积，面积越小表明系统波动越

小，即控制性能越好。计算结果如表 4所示。

由表 4可知，与传统 PI调节相比，经过自抗扰电

流补偿控制，系统控制性能更好。因此，以转速差

图 18 ADRC电流补偿前后的对比

Fig. 18 Comparison with and without ADRC current com⁃
pensation

图 17 转速差观测值与实际值对比

Fig. 17 Comparison between the observed value and the ac⁃
tual value of rotational speed difference
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Δω= 0作为控制目标的自抗扰电流补偿控制方法

可以通过补偿电流抑制系统扭振，减小系统波动，对

机电系统振动噪声及系统波动具有较好的抑制

作用。

4 结 论

本文以电动汽车集成式动力总成为研究对象，

建立了机电传动系统弯⁃扭⁃轴耦合动力学模型，研

究了其振动噪声特性并提出了一种主动控制方法。

研究结论如下：

（1）建立了机电传动系统弯⁃扭⁃轴耦合动力学

模型，计算得到的轴承激励峰值频率成分不仅包含

两级啮频及其倍频，还包含电机转频、电流基频及其

倍频。

（2）动力总成的辐射噪声是由电机和齿轮箱共

同作用的结果，且齿轮箱对动力总成的辐射噪声贡

献更大。振动噪声峰值主要发生在两级啮频及其倍

频处，且在第一级啮频处的噪声值达到最大。

（3）提出了一种基于一阶自抗扰电流补偿的主

动控制方法。结果表明，扩张状态观测器不仅具有

良好的跟踪估计性能，并能快速估计扰动且对时变

参数不敏感。自抗扰电流补偿控制能够抑制系统扭

振，减小系统波动，控制性能更好。
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Vibro‑acoustic analysis and active control of

integrated powertrain systems

ZHAO Ling-ling，WEI Jing，ZHANG Ai-qiang，PAN Zhuo
（State Key Laboratory of Mechanical Transmission，Chongqing University，Chongqing 400044，China）

Abstract: A coupled electromechanical dynamic model based on the integrated powertrain system of electric vehicle is developed in
this study with the time-varying meshing stiffness，meshing error，meshing damping and tooth-side clearance. The differential equa⁃
tions are solved by the algorithm of variable step size Runge-Kutta and the dynamic load of bearings is calculated. The vibration and
noise are analyzed by FEM/BEM with the boundary condition of dynamic load of bearings，which are compared with the test. The
results indicate that the vibration acceleration and radiant sound pressure of the gearbox peak at the meshing frequency with its mul⁃
tiplication，and the simulation results are in good agreement with the test results. A current compensation active control method
based on active disturbance rejection control（ADRC） is proposed to suppress the torsional vibration that is caused by the direct
coupling between the motor and gearbox of integrated powertrain. Furthermore，the effectivity of the method is verified through
simulation

Key words: active vibration control；noise；gear；powertrain system；electromechanical transmission
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