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某发动机中心螺旋圆锥齿轮组件故障研究
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摘要: 本文对发动机附件传动中心螺旋圆锥齿轮联接螺栓的断裂故障,从振动、强度、工艺、材料多方面进行

故障机理的研究,找出了故障发生的主要原因。文中对故障件进行模态分析,临界转速计算,强度和疲劳寿命

的校核,得到了组件失效是由于齿轮干涉产生的激振力引起的疲劳断裂。
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Investiga tion of FaultM echan ism for Spina l Bevel Gear Sets

of an Aeroengine
SH I Ya2jie, HON G J ie

(Beijing U niversity of A eronautics and A stronautics,Beijing 100083, Ch ina)

Abstract: T he sp inal bevel gear is one of the key componen ts in the accesso ry gear trans2
m ission system of aeroengine. By m eans of computing the modal p roperties, critical ro tating

speed, and stress levels, th is paper investigated the fault m echan ism of sp inal bevel gears in various

aspects of the vibration, strength,m anufacture and m aterial etc. T he results indicate that the m ain

reason of the failure is due to fatigue dam age caused by the m esh ing fo rces betw een the gear

teeth.

Key words: aircraft engines; screw gear; mode analysis; fault

1　引　言

　　某发动机在台架试车过程中发生中心螺旋圆

锥齿轮组件的联结螺栓全部断裂故障。锥齿轮组

件工作环境和结构如图 1 所示,其中圆柱直齿轮

A 与轴是一体加工制造的,而相邻的锥齿轮B 是

通过周向均布的 7个螺栓与锥齿轮相连。在工作

状态下锥齿轮为主动,圆柱齿轮为从动。

联结螺栓断裂断口形貌图如图 2 所示,通过

断口分析得到基本结论为: 联结螺栓断裂性质为

受应力控制的旋转弯曲疲劳断裂,引起疲劳的原

因是螺栓受到多种因素引起的复杂应力作用。小

齿轮起动工作面接触印痕偏小,且齿根存在着干

涉现象。

本文对中心螺旋圆锥齿轮组件发生断裂的机

理,从强度和振动两个方面进行了较为深入的试

验和计算分析研究,得到了齿轮组件连接螺栓断

裂的内在原因。为该型齿轮的设计提供了重要的

参考依据。

2　中心螺旋圆锥齿轮盘组件
　　　　　振动分析

　　为研究齿轮盘组件的振动对联结螺栓的强度

的影响,对齿轮盘组件进行模态分析和对转动轴

系进行临界转速计算及横向振动的分析。



2. 1　齿轮组件模态分析

　　试验组件的直齿轮盘和轴是一体,锥齿轮盘

是通过七个螺栓固定在直齿盘上 (见图 1所示)。

图 1　中心螺旋锥齿轮组件工作状况及结构

F ig. 1　The runn ing condition and structure of the

sp inal bevel gear sets

图 2　螺栓断口形貌图

F ig. 2　The fracture sections of bo lts

模态分析网格为在每个盘上沿径向分为两段、沿

周向等分为十四段,每盘得到 28个节点,总共 56

个节点如图 3所示。在模态分析试验中采用锤激

法[1 ] ,并在DA SP 结构动力分析系统上进行模态

图 3　模态分析网格的划分

F ig. 3　M ash for mode analysis

图 4　齿轮盘组件传递函数

F ig. 4　T ransfer function of the gears

图 5　齿轮盘组件模态振型

F ig. 5　M ode of the gear sets
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分析。

如图 4 所示为集总后传递函数,上部为幅频

特性下部为相频特性。在 10 kH z频率范围以下的

共振点分别为 1782 H z, 5696 H z, 7251 H z,前两阶

模态振型如图 5所示。

第一阶模态 (模态频率为 1782 H z)振型是盘

的相对刚体摆动。由于齿轮间联结螺栓刚度较齿

轮盘体本身的刚度要小,故第一阶模态振型是盘

的相对刚体摆动。由于两齿轮盘的振动相位相反,

在此共振频率下联结螺栓除承受传动负荷产生的

剪切应力外还承受振动应力 (拉伸)。第二阶模态

(模态频率为 5696 H z)模态振型为二节径, 第三

阶模态 (模态频率为 7251 H z)模态振型为节径节

圆复合振型。在后两种模态下齿轮盘体发生变形,

在盘上可产生较大的应力应变,但由于频率较高

通常情况下不会带来大的损坏。

2. 2　中心螺旋圆锥齿轮组件轴系振动分析

　　为考虑该组件轴在工作范围内横向弯曲振动

(即轴的临界转速)的影响, 利用整体传递矩阵

法[2, 3 ]对其进行临界转速的计算。

根据齿轮盘组件的结构沿轴向划分为 20 个

单元段,在计算轴的横向振动时考虑各支承点及

盘的转动惯量的影响。得到前三阶临界转速分别

为 995 H z, 4512 H z, 7087 H z,对应的各阶振型从

略。

表 1　齿轮啮合对齿轮盘共振频率的影响

Table 1　The effect of the ma sh ing force to the

frequency of the gear

自由模态 1782 H z 5696 H z 7251 H z

工作状态 2086 H z 5701 H z 7286 H z

以上的模态分析及临界转速的计算均基于组

件处于自由状态下,在工作状态下由于齿轮的相

互啮合使结构刚性提高,固有频率也相应增加。为

消除其影响利用共振法在传动附件齿轮工作状态

下测得齿轮盘的共振频率见表 1所示。

由于该发动机最大转速为 11373 röm in (约为

189155 H z)从计算结果可知,轴系的临界转速远

高于其工作转速范围。在发动机的正常工作情况

下不会由于轴系的不平衡力引起轴的弯曲变形而

引起齿轮组件啮合力的变化。

2. 3　中心螺旋圆锥齿轮组件振动试验结果分析

　　根据图 1中所示的齿轮传动规律得螺旋锥齿

轮与高压转子转速的关系为:

n =
Z 1

Z 2
×

Z 3

Z 4
× n2 = 01723× n2

其中: n 为圆锥齿轮转速; n2 为高压转子转速; Z i

为各齿轮齿数。

锥齿轮的啮合频率为:

f n =
Z 4

60
× n

　　通过计算得到各状态下对应的齿轮啮合激振

频率。见表 2。

图 6　齿轮组件共振分析图

F ig. 6　Compell figure of the gear sets

图 6给出了锥齿轮共振分析的坎贝尔图。从

图中可以看到,在发动机地面慢车状态时高压转

子的转速在 5459～ 5914 röm in 范围内,这时的齿

轮啮合频率在 1838～ 1999 H z左右,接近齿轮盘

表 2　发动机各工作状态下高压转子转速及锥齿轮啮合频率

Table 2　Speed of the HP rotor and ma sh ing frequency of the sp ina l bevel gear

in var ious work condition s

工作状态 最大 额定 地面慢车 空中慢车

高压转子转速ö( röm in)
11373

(190 H z)

10235

(170 H z)

5459～ 5914

(91～ 99 H z)

9098

(151 H z)

锥齿轮啮合频率öH z 3838 3454 1838～ 1999 3063
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的第一阶共振频率 2086 H z (工作状态下测量

值) ,可能激起齿轮盘的第一阶刚体摆动见图 5。

这种齿轮盘的相对摆动可在联接螺栓上叠加振动

拉应力,造成螺栓的振动疲劳。此外,发动机在稳

定工作状态下均远离螺旋锥齿轮组件的共振频率

不会产生大的振动应力。由于齿轮组件的第二、三

阶共振频率均在转子工作转速范围以外,不会对

齿轮组件振动有大的影响。

3　中心螺旋圆锥齿轮组件联结
　　　　螺栓强度计算

　　采用有限元法利用AL GOR 和AN SYS有限

元分析程序,对圆锥齿轮联结螺栓在起动和最大

转速两种工作状态下进行静强度分析并确定联结

螺栓应力状态和最大应力。

3. 1　齿轮组件受力分析和计算策略

　　该齿轮组件的螺旋锥齿轮和圆柱齿轮由七个

螺栓联结而成。该齿轮组件有以下的受力特点:第

一,螺栓处在三维一般受力状态。第二,联结螺栓

受力是周期变化的。齿轮组件在旋转过程中,其受

力点在静止坐标系下空间位置是不变的,在齿轮

组件转动坐标系下受力点是周期变化的。第三,螺

栓有起动状态和最大状态两个典型工况。此时轮

齿上的作用力大小、方向都不同。

根据以上受力分析得到具体分析求解策略

为:首先,必须确定联结螺栓最大受力位置。为此

应建立完整齿轮组件的三维空间有限元模型,计

算联结螺栓处在不同位置时的变形,确定其受力

最大时的空间位置,并按此位置进行齿轮组件和

联结螺栓的强度计算;其次,进行齿轮组件整体计

算。按联结螺栓受力最大时的空间位置建立整个

齿轮组件的三维有限元模型,分别计算起动和最

大转速两种工况组件的变形;最后,进行受力最大

时联结螺栓的精细强度计算。以受力最大的螺栓

和与其相连齿轮幅板的 1ö7 为对象,建立精细有

限元模型,并以整体分析时边界位置的位移作为

该模型的边界条件,计算出起动和最大转速状态

联结螺栓的应力状态和相应的危险轴段最大应

力。

3. 2　齿轮组件整体计算模型的建立及计算结果

　　为确定联结螺栓在两种工况下受力最大时的

位移和应力状态。建立如图 7的有限元模型。在

模型中螺栓与圆柱齿轮的连接柱面部分的各节点

处理为固支节点,并对联结螺栓变形较为重要的

中部,将两齿轮幅板销孔端部的倒角进行了精确

的模拟,其中危险轴段的受力状态将决定联结螺

栓的强度。

图 7　有限元模型

F ig. 7　The FEM model

该有限元模型由 3530 个 8 节点六面体单元

组成,节点总数为 4325。模型上在不同状态下作

用的齿轮啮合力列于表 3。

表 3　各状态下锥齿轮的啮合力

Table 3　M a sh ing force of the sp ina l bevel gear

in var ious work condition s

工作状态 起动状态 最大状态

轴向力öN

径向力öN

切向力öN

9237195

4282169

1227815

- 15194

2776128

3347185

由于联结螺栓受力是周期变化的,所以必须

首先确定其受力最大时的关键位置。联结螺栓在

工作过程中有两个典型状态,一种是相邻两联结

螺栓对称于加载点与组件轴线组成的平面,另一

种是联结螺栓位于加载点与组件轴线组成的平面

上。计算表明,螺栓的受力大小与其距加载点的距

离成反比。因此,联结螺栓位于加载点与组件轴线

组成的平面上时其受载最大。下面将以这种状态

进行力学分析,计算在起动状态和最大工作状态

下齿轮组件的应力分布。

3. 3　联结螺栓局部分析模型和计算结果

　　在联结螺栓受力最大时即螺栓位于齿轮啮合

点与轴线组成的平面内时,联结螺栓和与其相连

的齿轮幅板的 1ö7为对象,建立精细有限元模型,

并以整体分析时边界位置的位移作为该模型的边

界条件输入,分别计算起动和最大状态螺栓的受

力状态。

精细的局部有限元模型如图 8 所示,该模型
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由 2584 个 6 面体 8 节点有限单元组成, 有节点

4083个。

将起动状态和最大状态的边界位移加于模型

上,计算得到的联结螺栓危险轴段应力状态如图

9 所示。危险轴段的第一主应力分别为 Ρ1 = 592

N ömm 2 和 Ρ1= 239 N ömm 2。

图 8　精细有限元模型

F ig. 8　The fine model of FEM

图 9　联结螺栓应力分布

F ig. 9　Stress distributing of the bo lt

通过对齿轮组件有限元模型的强度计算可以

分析得到以下结论:在齿轮组件正常工作状态下,

联接螺栓受到剪切、弯曲和拉伸应力的作用。联结

螺栓的受力是周期变化的且联结螺栓位于加载点

与组件轴线组成的平面上时承受载荷最大。计算

得到起动状态联结螺栓所受应力最大 Ρ1 = 592

N ömm 2。

3. 4　安装紧度和拧紧力矩对联接螺栓

　　　　　　强度的影响

　　在计算模型中取以一个螺栓为中心的 1ö7齿

轮盘的扇形区,其中螺旋圆锥齿轮、圆柱齿轮和螺

栓三部分分别划分网格,然后在根据装配要求将

其组合在一起进行计算。因为要考虑联接螺栓的

安装紧度的影响,在螺栓建模中螺栓的直径应大

于齿轮盘上孔 (其差值 ∆即为安装紧度)。对于螺

母拧紧力矩的影响,由于拧紧力矩与螺栓轴向变

形的关系取决与具体结构和工艺条件很难在计算

中给出准确的数值,在计算中根据以往的经验给

定螺栓在拧紧后轴向的变形量以边界条件的形式

给出。计算中的有限元模型见图 10所示。其中螺

栓由 1080 节点 808 个单元组成, 圆柱直齿轮由

825 个节点 506 个单元组成, 圆锥齿轮由 636 个

节点 366个单元组成。在计算中采用了 8节点实

体等参元。

图 10　螺旋圆锥齿轮组件有限元模型

F ig. 10　The FEM model of the sp inal bevel gears

图 11　螺栓的应力分布

F ig. 11　Stress distributing of the bo lt
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当给定螺栓径向压紧 (过盈) 量在 0101～

01028 mm , 螺母拧紧所产生的轴向变形量在

01015～ 01030 mm 时的联接螺栓所受轴向拉应

力值见表 4和图 11所示应力分布。

在图 11 中可见在安装紧度和螺母拧紧力矩

作用下,螺栓中间的危险轴段处的拉伸应力最大。

这是因为由于螺栓和齿轮盘之间的安装紧度的存

在,使本应由螺栓单独承受的拉应力由螺栓和齿

轮盘一体承受,从而使在齿轮盘中的螺栓上的拉

应力相应减小。在两个齿轮盘的结合部由于倒角

的存在使得这一段螺栓与齿轮盘不接触,由螺栓

单独承受螺母产生的拧紧力矩,故此拉应力值最

大。

表 4　在不同过盈量和拧紧力矩下螺栓拉应力 (M Pa)

Table 4　The draw ing stress of the bolt

in var ious in terferences

∃U z　　　ömm
∃U d　　　ömm 01015 01020 01025 01030

0101

0102

0128

8317

3718

018

13519

8419

4315

18812

13019

9016

24013

19013

14113

表中: ∃U d ömm 和 ∃U z ömm 分别表示螺栓在

径向和轴向的过盈和变形量。

在表 4中表明了螺栓与齿轮盘紧度和螺母拧

紧力矩的变化对螺栓强度的影响。由计算可知,在

螺母拧紧力矩一定时,随着安装紧度的加大螺栓

拉应力减小。这是因为螺栓圆柱面在受到大的过

盈压缩时,径向尺寸会减小而轴向尺寸会同时加

大。在给定螺栓与齿轮盘的安装紧度时,随着拧紧

力矩的加大螺栓承受的拉应力也加大。

应该说明的是,螺母的拧紧力矩与作用在螺

栓上的拉力关系主要取决于摩擦系数,而摩擦系

数是与材料、螺纹加工及安装工艺等诸多因素有

关,很难精确给出,在计算中根据装配图纸上的工

艺要求, 在拧紧力矩为 2815 N·m , 摩擦系数取

015 时, 在螺栓上可产生 85 N ömm 2 的安装预应

力。在起动状态下螺栓所受的总应力为 677 N ö

mm 2。

4　结　论

　　本文对某发动机中心螺旋圆锥齿轮组件进行

了齿轮盘及轴件振动分析并利用 AL GOR 和

AN SYS有限元通用程序计算了联结螺栓在起动

和最大状态两种工况下的强度。得到的主要结论

如下:

( 1) 根据有限元计算的结果,在齿轮组件正

常工作状态下,联接螺栓受到剪切、弯曲和拉伸应

力的作用不是造成故障的主要原因,联结螺栓可

以满足静强度要求,疲劳循环寿命大于 105 满足

发动机总寿命要求。

(2) 齿轮组件联接螺栓断裂故障产生的主要

原因是圆锥齿轮啮合时产生的严重干涉造成较大

的动应力。此外,发动机地面慢车状态与齿轮组件

的一阶振动频率安全余度较小,当发动机在此转

速附近工作时产生的附加振动应力会造成螺栓寿

命的减小。

以上的计算分析表明,为防止齿轮组件的联

接螺栓的断裂失效应从减小激振源和提高螺栓疲

劳强度两方面入手。加强圆锥齿轮的啮合检查是

减小齿轮干涉的重要手段; 严格控制螺栓的工艺

过程也是十分必要的。此外,在两齿轮盘之间适当

加入一些阻尼减振材料对减小螺栓的附加振动应

力是十分有利的。故障重现和改进试件的实验结

果都证明本文结论和建议是正确的。
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