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辐板式结构齿轮传动系统的振动

西北工业大学　　方宗德
* * 　何大为　沈允文

【摘要】　本文以一个典型的齿轮传动系统为例, 讨论了辐板式结构对系统固有频率和振型等动态

特性的影响, 并进一步计算了当辐板柔度不同时系统的动态响应, 得到了轮齿上的动载荷, 分析

了辐板柔度的影响和附加阻尼的效用, 得出一些规律性的结论, 以指导辐板结构的设计及其在减

振降噪方面的应用。

一、前　　言

　　在大型齿轮结构及对重量有严格要求的场合如航空减速器中, 辐板式结构已得到了广泛

的应用。但随着薄辐板的应用, 其结构振动问题明显突出了, 甚至出现过因辐板振动断裂而

引起的重大事故, 得到了各方面的关注, 这一方面的研究正开展[ 1、2]。薄辐板作为一个扭转变

形元件, 在齿轮机构系统振动中也有着重要的作用, 例如: 辐板的结构参数对系统固有频率

和振型的影响、对齿轮动载荷的影响等, 对于减速器的传动性能和工作可靠性都是重要的影

响因素, 但这些问题目前尚未得到深入的研究和认识。

本文应用 Fourier 级数方法
[ 3]

, 对一个典型的辐板结构斜齿轮传动系统建立动力学模型,

进行系统的计算模态分析, 并以齿轮副的传动误差为激励, 求解系统的振动响应时间历程, 探

索其中的规律性, 以指导辐板式齿轮系统的动力学设计。

二、辐板式齿轮传动系统的动力学模型

　　图 1所示, 是本文中计算的齿轮传动系统动力学模型, 其中包括了输入、输出质量

的扭振, 小齿轮及大齿轮轮毂、齿圈的扭振, 和两个齿轮的径向振动, 系统共有七个自由度。

齿轮副参数如下:齿数分别为 25、75, 模数为3m m, 压力角为 20°,螺旋角为 10°,齿宽为 20m m,

输入力矩 20N·m。该系统的运动微分方程可以写作
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式中: j = 1, 2, 分别表示小齿轮和大齿轮; m j 为齿轮当量质量, m j = I j / r
2
bj ; I j 为小齿轮和

图 1　齿轮传动系统动力学模型

大齿轮齿圈 (包括部份辐板) 的回转

惯量; rbj为基圆半径; M j 为齿轮质量;

mi、mo 为输入和输出端质量, mi= I i /

r
2
b1, mo= I o/ r

2
b2 ; mh为大齿轮轮毂当量

质量, mh= I h/ r
2
b2; I h 为大齿轮轮毂

(包括部份辐板) 的回转惯量; Ch为辐

板扭振的当量阻尼系数, Ch= CH / r
2
b2 ;

CH 为辐板扭振阻尼系数; x j 为齿轮

位移坐标, x j = r bj·�j ; �j 为齿轮微角
位移; x i、x o、x h 分别为输入、输出质

量和大齿轮轮毂的位移坐标, x i= r b1

·�i, x o= r b2·�o, x h= r b2·�h; �i、�o、
�h分别为输入、输出端和大齿轮轮毂的微角位移; C 为齿轮副相对振动的阻尼系数; P 为由输

入力矩 M d产生的齿轮端面法向力, P= M d / rb1; K l 为第 l 对齿的啮合刚度; el 为第 l对齿的

综合误差; x 3、x 4 为小齿轮和大齿轮中心的径向位移; K i、K o为输入和输出轴的当量刚度, K i

= ki/ r 2
b1 , K o= ko / r2

b2; ki、ko 为输入和输出轴的扭转刚度; K h 为辐板扭转刚度在齿轮作用线上

的当量值[ 4] ; K ( t) 为齿轮副啮合刚度, 是时间的周期函数。微分方程组中的齿轮误差和啮

合刚度的变化构成齿轮副的传动误差, 在齿轮负荷运转时即成为振动的激励源, 因此, 图 1所

示的系统是参数激励的。应用Fourier 级数方法, 可将此系统转化为一定常线性系统, 从而得

到该系统的固有频率、振型及振动响应, 该方法已得到实验验证 [ 3]。在本文的研究中, 齿轮啮

合刚度 K ( t ) 用三维有限元计算得到, 轮辐刚度的计算用参考文献 [ 4] 提出的公式。

三、系统的固有频率和振型

　　为研究辐板结构对齿轮系统动态特性的影响计算了三种不同厚度的辐板结构。

表 1　系统的固有频率

阶　　　　数 ( 1) ( 2) ( 3) ( 4) ( 5) ( 6)

Bf= 8mm
频率 [Hz ] 1212 2059 3529 4812 7516 10970

转速 [ r/ m in] 2909 4942 8470 11549 18038 26328

Bf= 4mm
频率 [Hz ] 1210 2047 3514 4807 6825 8645

转速 [ r/ m in] 2904 4913 8433 11537 16380 20748

Bf= 2mm
频率 [Hz ] 1205 2022 3472 4777 5321 8121

转速 [ r/ m in] 2892 4853 8333 11465 12770 19490

对于三种不同厚度的辐板结构厚度 B f ( m m) 分别为 8、4、2; 刚度K h ( N/ m ) 分别为

1. 343×109、6. 716×108、3. 358×108。系统的固有频率和按啮合频率折算的相应转速示于表

1中。由于图1所示系统包含有一阶刚体位移, 因此系统实际上具有六阶固有频率。由表 1中

可以看到, 辐板刚度的改变主要影响到系统的后两阶固有频率。
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图 2　齿轮传动系统的振型

图 2所示, 是辐板厚度分别为

8mm 和 2mm 两种传动系统的振型

图。图中·表示各扭转自由度上产生

的位移, ×表示齿轮中心位移与齿轮

扭振产生的齿面位移的迭加, 各部件

上的动载荷和动应力取决于两个质量

间的相对振动。由图可见, 第一阶振

型主要是输入轴的扭振, 第二阶振型

主要是输出轴的扭振。在 8mm 厚辐

板的系统中, 第五阶振型主要是齿轮

副的相对振动, 第六阶主要是辐板扭

振。而对2m m 厚辐板的系统, 则第五

阶主要是辐板扭振, 第六阶主要是齿

轮相对振动。由上述固有频率和振型

来看, 辐板柔度的影响主要在于高频

部份, 即影响齿轮和轮辐扭振产生的

动载。

四、齿轮传动系统的动态响应

　　在本文的计算中, 以啮合刚度的周期变化为激励 (不计齿轮误差) , 得到各自由度的振动

时间历程。由各自由度的相对振动及变形元件的刚度, 可以得到各零件上的动载荷。

图 3　齿轮副的动载系统

定义最大动载荷与静载荷之比为动载系数, 图 3所示就是表 1所列的三种齿轮系统中轮

齿上的动载系数 GZ 与转速的关系。由图可以看到, 它们之间的区别主要在 12000r/ m in以上,

此时, 系统 1主要为齿轮副扭振, 于 18000r/ m in 左右达到共振, 辐板扭振引起的动载峰值约

在 26000r/ m in 处 (图中未绘出)。系统 2的辐板扭振提前到 16000r/ min 左右, 而齿轮副扭振

则反而退至 20000r / min附近。系统 3辐板扭振引起的动载峰值 (约 12500r/ min) 大大降低,

齿轮副相对振动峰值在 19000r/ min 左右。因此, 辐板柔度对齿轮动载的影响也主要表现在

12000r/ min以上的高转速域内, 且提高辐板柔度可使辐板扭振产生的齿轮动载显著下降。
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五、阻尼对系统振动的影响

　　阻尼减振技术, 对于抑制薄辐板的横向结构振动 (如行波振动) 有良好的效用, 目前已

在辐板式齿轮结构中广泛应用, 主要采用的有粘贴阻尼层和张紧阻尼环两种方式。

图 4　辐板阻尼对齿轮动载的影响

未附加阻尼的钢制

辐板的扭振阻尼是非常

小的, 本文上述计算中

辐板扭振的相对阻尼系

数  H 取 0. 01, 附加阻

尼后,  H 可达到 0. 4左

右[ 5]。作者仍以 B f =

2mm 的齿轮传动系统

为对象,  H 取 0. 01和

0. 4,分别计算了系统的

动力响应。图 4所示, 是这两种辐板阻尼不同的传动系统的齿轮动载系数GZ , 可以看到, 在

12000r / min以前, 各动载峰值都有下降。

结合上节所述, 采用薄辐板结构, 可影响高转速域的齿轮动载, 再附加阻尼, 使低转速

域的齿轮动载下降, 综合设计薄辐板附加阻尼结构, 可使齿轮动载情况得以明显改善。齿轮

动载荷是齿轮结构和轴承、箱体等零部件振动的重要激励, 降低齿轮的动载可使减速器的整

体性能得到改进。

六、结　　论

　　1. 辐板柔度对齿轮传动系统动态特性的影响主要表现在高阶固有频率和高阶振型。

2. 辐板柔度对高转速域的齿轮动载有影响, 可明显降低因辐板扭振引起的齿轮动载。

3. 辐板阻尼改善了低转速域的齿轮动载。

4. 综合设计薄辐板加阻尼结构可使齿轮动载除齿轮副相对扭振外全面得到改善。
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This calculating m ethod is applied to mo dif icatio n of a g as tur bine. M eanw hile, the effects o f

dif ferent blade-bow ing methods on the radial dist ribut ion o f gas parameters are analyzed. T he

calculat ion results dem onst rate the improv em ent on the flo w pat tern in the turbine cascade

w ith bo wed and tw isted blades and the necessity of the proof calculat ion w ith the direct-

pr oblem method. Finally, several instructive opinions about the aerodynam ic desig n of the

bow ed and tw isted tur bine blades are proposed.

A CIRCUMFERENTIAL NON-UNIFORM EFFECT MODEL

FOR MULTISTAGE AXIAL-FLOW COMPRESSOR THROUGHFLOW

Li Shiming and Chen Maozhang

( Beij ing University of Aeronautics and Astronautics , Beij ing　100083)

ABSTRACT　　　　T he effects o f m omentum and energ y t ranspor tat ion caused by

circum ferent ial non-uniformit ies o f the f low in a mult istage ax ial compresso r are studied. A

model has been developed to repr esent the circum ferent ial non-unifor m stresses and heat

flux . A preliminar y comparison betw een ex perimental r esults and the model demonst rates

that this mo del is feasible. T his study com es to the conclusions that : 1. The mo mentum

transpo rt effects o f cir cumferential non-unifo rmit ies ar e not dist inct , but the energy t ransport

effects of the non-uniformit ies ar e quite st rong and have the same o rder of magnitude as the

turbulent diffusion; 2. T he relativ e importances of the turbulent dif fusion and the non-

uniformit ies depend on compressor conf igurat ion, loadings and spanw ise posit ions in the

co mpr essor ; 3. Compared w ith the effects of their main st ream co unter parts, the

circum ferent ial no n-uniform str esses can be somet im es neglected, according to the

co mpr essor loading s, conf ig ur at ion and the calculat ion tolerences as w ell.

VIBRATION OF GEAR SYSTEM WITH WEB STRUCTURE
Fang Zongde, He Dawei, Shen Yunwen

( Northwestern Polytechnical University , Xian　710072)

ABSTRACT　　　　The w eb str ucture has been w idely used in design of aviation

gears, and its st ructure vibratio n has at tr acted m uch attent ion. But the funct ion of w eb as a

torsio n spring in the dynamic behaviour o f gear system needs a thorough investig at ion st ill.

In this paper, a ty pical gear tr ansmissio n is taken fo r ex am ple, it s dynamic model has been

built up to analyze the v ibrat ion mo de of the system. T he dynamic responses of this system

at various speeds have been obtained w ith Fo urier m ethod by co nsidering the t ransm ission

error of the pair of gears as ex citat io n. Further, the inf luences o f w eb f lexibility and at tached

dam ping o n the dynamic responses hav e been studied, the dynamic loads on the teeth w hen

the w eb thickness is chang ed, and the damping , both at tached and unat tached, have been

calculated respect ively. Som e useful conclusions have been dr awn w hich show that the

co mbinat io n of f lexible w eb and at tached dam ping can low er the vibr at ion level and decrease

the dynamic loads obv io usly.
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