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封闭差动齿轮系统振动传递路径
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摘　　　要：针对封闭差动齿轮系统在减振降噪方面的需求，提出了一种从传动系统运动分析的角度出发确

定其振动传递路径并分析各路径贡献度的研究方法。以齿轮啮合时产生的时变啮合刚度和误差等效位移作

为内部激励，分析封闭差动齿轮系统的振动传递路径，基于功率流法分析各振动传递路径的贡献度。研究结

果表明：振动接受结构输出轴、差动级太阳轮和封闭级行星轮在最大共振频率下对应的最大共振幅值分别为

１４０１０、３３１４（ｍ／ｓ２）／Ｈｚ和９５１８０（ｍ／ｓ２）／Ｈｚ；包含封闭级内齿圈和输出轴的路径４在差动级外啮合激励、差

动级内啮合激励、封闭级外啮合激励和封闭级内啮合激励对应的振动传递路径贡献度百分比分别为７７．７％、

７７．５％、７８．６％和６９．９％，封闭级内齿圈和输出轴在封闭差动齿轮系统振动传递中起主要作用。
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　　封闭差动齿轮系统具有结构紧凑、质量轻、传

输功率高、负载能力强等优点，被广泛应用在航空

发动机主减速器以及舰船减速器等领域。减速器

工作时会产生各种振动和噪声，而这些振动和噪

声的重要来源之一是齿轮传动系统［１３］。齿轮传

动系统的内部激励产生于齿轮啮合处，并通过齿

轮、轴、轴承传递到箱体上［４７］，大的振动和噪声导

致系统的破坏和故障［８１０］。在齿轮系统中，扭转

振动是最主要的振动形式，由于齿轮系统啮合振

动能量几乎全部传递给了齿轮箱［４］，因此降低传

递到齿轮系统振动接受结构的扭转振动能量即可

降低传递到齿轮箱体的振动能量。准确地辨识齿

轮传动系统的传递路径并获得不同传递路径的振

动贡献度，可以使设计人员能够准确地找出关键

传递路径，进而修改结构参数以满足系统对振动

和噪声的要求，也可以为箱体的隔振布置提供参

考［１１１４］。因此，研究封闭差动齿轮系统的振动传

递路径贡献度对于航空发动机减速器以及舰船减

速器的减振降噪具有重要意义。

功率流法不仅同时在传递路径分析中将广义

力和广义速度作为研究变量，而且将传统的传递

路径分析中困难的矢量运算转换为功率流法中相

对容易的变量加减，因此这种方法正逐渐受到传

递路径研究人员的重视［１５］。

国内外学者开展了基于功率流法的传递路径

研究。Ｇｏｙｄｅｒ等
［１６］首次将功率流理论引入到复

杂系统的振动控制中，提出一种功率流表达式，该

表达式研究了以隔振结构为传递路径、无限基础

结构为振动接受结构的系统的功率流。Ｐｉｎｎｉｎｇ

ｔｏｎ等
［１７］在Ｇｏｙｄｅｒ的研究基础上将系统的功率

流表达式从无限基础结构作为振动接受结构延伸

到了以有限基础结构作为振动接受结构。Ｋｉｍ

等［１８］推导出计算燃料电池离心风机到底盘振动

功率流的简单公式，确定了振动传递路径。张秀

芳等［１９］通过导纳功率流法获得了以滚动轴承为

传递路径、箱板为振动接受结构的系统的振动特

性。Ｙａｎｇ等
［２０］采用有限元功率流法进行了动力

室的功率传递计算。但是，对行星齿轮传动系统

这种多激励、传递路径不断混叠的振动系统进行

传递路径贡献度分析的研究很少。

本文以封闭差动齿轮系统为研究对象，对其

进行振动传递路径分析，研究内部激励的产生机

理，分析传动系统与箱体之间的转子、定子耦合关

系并确定振动接受结构，建立振动传递路径的动

力学模型。采用 Ｍａｔｌａｂ对模型进行求解得到振

动接受结构的时／频域响应，在此基础上开展传递

路径贡献度分析，找出主要传递路径和起主要作

用的部件。

１　封闭差动齿轮系统振动传递路径

分析

　　封闭差动齿轮系统由差动级（Ⅰ级）和封闭级

（Ⅱ级）组成，输入扭矩犜ｄ 通过差动级太阳轮Ｚｓ１

输入齿轮系统，然后被分流到行星架 Ｈ和内齿圈

Ｚｒ１，接着通过差动级内齿圈Ｚｒ１传递到封闭级，最

后由差动级行星架Ｈ和封闭级内齿圈Ｚｒ２汇流到

输出轴Ｌ上。其传动系统简图如图１所示。

图１　封闭差动齿轮系统简图

Ｆｉｇ．１　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｅｎｃａｓｅｄｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉａｌ

ｐｌａｎｅｔａｒｙｔｒａｉｎ

通过封闭差动齿轮传动系统的运动分析，确

定系统激励为内部激励，包含时变刚度激励以及

误差等效位移激励。从图１中可以看出，内部激

励主要为差动级太阳轮与行星轮齿轮副、差动级

行星轮与内齿轮齿轮副、封闭级太阳轮与行星轮

齿轮副、封闭级行星轮与内齿轮齿轮副的时变刚

度激励以及误差等效位移激励。这些激励经过相

对应的传递路径将振动信号传递到输出轴、Ⅰ级

太阳轮、５个Ⅱ级行星轮处。根据行星齿轮系与

７７６１
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减速器箱体的耦合关系，输出轴的振动能量传递

到减速器箱体的输出轴轴承处，Ⅰ级太阳轮的振

动能量传递到减速器箱体的输入轴轴承处，５个

Ⅱ级行星轮的振动能量叠加后传递到减速器箱体

的行星轮架处。因此封闭差动齿轮系统的振动接

受结构为输出轴、Ⅰ级太阳轮和Ⅱ级行星轮。根

据封闭差动齿轮系统结构，从内部激励源到振动

接受结构的传递路径如图２～图５所示。

如图２所示，差动级外啮合激励振动传递路

径的激励源为差动级太阳轮与行星轮齿轮副的时

变刚度激励以及误差等效位移激励，经不同的传

递路径分别传至各振动接受结构。根据运动分

析，确定具体的传递路径如下。

路径１：激励→Ⅰ级行星轮→Ⅰ级行星架→

输出轴。

路径２：激励→Ⅰ级行星轮→Ⅰ级内齿圈→

Ⅱ级太阳轮→Ⅱ级行星轮。

路径３：激励→Ⅰ级太阳轮。

路径４：激励→Ⅰ级行星轮→Ⅰ级内齿圈→

Ⅱ级太阳轮→Ⅱ级行星轮→Ⅱ级内齿圈→输

出轴。

图２　差动级外啮合激励振动传递路径

Ｆｉｇ．２　Ｔｒａｎｓｆｅｒｐａｔｈｓｇｅｎｅｒａｔｅｄｂｙｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉａｌｓｔａｇｅ

ｅｘｔｅｒｎａｌｍｅｓｈｉｎｇｅｘｃｉｔａｔｉｏｎ

如图３所示，差动级内啮合激励振动传递路

径的激励源为差动级行星轮与内齿轮齿轮副的时

变刚度激励以及误差等效位移激励，经不同的传

递路径分别传至各振动接受结构。根据运动分

析，确定具体的传递路径如下。

路径１：激励→Ⅰ级行星轮→Ⅰ级行星架→

输出轴。

路径２：激励→Ⅰ级内齿圈→Ⅱ级太阳轮→

Ⅱ级行星轮。

图３　差动级内啮合激励振动传递路径

Ｆｉｇ．３　Ｔｒａｎｓｆｅｒｐａｔｈｓｇｅｎｅｒａｔｅｄｂｙｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉａｌｓｔａｇｅ

ｉｎｔｅｒｎａｌｍｅｓｈｉｎｇｅｘｃｉｔａｔｉｏｎ

图４　封闭级外啮合激励振动传递路径

Ｆｉｇ．４　Ｔｒａｎｓｆｅｒｐａｔｈｓｇｅｎｅｒａｔｅｄｂｙｅｎｃａｓｅｄｓｔａｇｅ

ｅｘｔｅｒｎａｌｍｅｓｈｉｎｇｅｘｃｉｔａｔｉｏｎ

路径３：激励→Ⅰ级行星轮→Ⅰ级太阳轮。

路径４：激励→Ⅰ级内齿圈→Ⅱ级太阳轮→

Ⅱ级行星轮→Ⅱ级内齿圈→输出轴。

如图４所示，封闭级外啮合激励振动传递路

径的激励源为封闭级行星轮与内齿轮齿轮副的时

变刚度激励以及误差等效位移激励，经不同的传

递路径分别传至各振动接受结构。根据运动分

析，确定具体的传递路径如下。

路径１：激励→Ⅱ级太阳轮→Ⅰ级内齿圈→

Ⅰ级行星轮→Ⅰ级行星架→输出轴。

路径２：激励→Ⅱ级行星轮。

路径３：激励→Ⅱ级太阳轮→Ⅰ级内齿圈→

Ⅰ级行星轮→Ⅰ级太阳轮。

路径４：激励→Ⅱ级行星轮→Ⅱ级内齿圈→

输出轴。

８７６１
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如图５所示，封闭级内啮合激励振动传递路

径的激励源为封闭级太阳轮与行星轮齿轮副的时

变刚度激励以及误差等效位移激励，经不同的传

递路径分别传至各振动接受结构。根据运动分

析，确定具体的传递路径如下。

路径１：激励→Ⅱ级行星轮→Ⅱ级太阳

轮→Ⅰ级内齿圈→Ⅰ级行星轮→Ⅰ级行星

架→输出轴。

路径２：激励→Ⅱ级行星轮。

路径３：激励→Ⅱ级行星轮→Ⅱ级太阳轮→

Ⅰ级内齿圈→Ⅰ级行星轮→Ⅰ级太阳轮。

路径４：激励→Ⅱ级内齿圈→输出轴。

图５　封闭级内啮合激励振动传递路径

Ｆｉｇ．５　Ｔｒａｎｓｆｅｒｐａｔｈｓｇｅｎｅｒａｔｅｄｂｙｅｎｃａｓｅｄｓｔａｇｅ

ｉｎｔｅｒｎａｌｍｅｓｈｉｎｇｅｘｃｉｔａｔｉｏｎ

２　封闭差动齿轮系统振动传递路径

动力学模型

２１　内部振源分析

１）时变刚度激励

由于本文研究的封闭差动齿轮系统使用的是

人字齿轮，它由两个螺旋角大小相等、方向相反的

斜齿轮并联而成。理想状态下人字齿轮不受轴向

力作用，可将人字齿轮视为直齿圆柱齿轮，仅受径

向力和圆周力的作用，因此人字齿轮的啮合刚度

为等效圆周刚度。

人字齿轮的时变啮合刚度可按两个斜齿轮时

变啮合刚度并联方式计算，人字齿时变啮合刚度

犓（狋）公式为
［２１］

犓（狋）＝２犓ｍ犾（τ） （１）

式中犓ｍ 为单个斜齿轮啮合刚度的平均值，犾（τ）

为人字齿啮合时的接触线长度；τ＝狋／犜ｍ，犜ｍ 为

啮合周期。犓ｍ 公式为

犓ｍ ＝２犫犆β （２）

式中犫为斜齿轮的齿宽；犆β 为单位齿宽下斜齿轮

刚度；犆β公式为

犆β＝
０．７５ελ＋（ ）０．２５

λ
（３）

式中ελ 为重合度；λ为单位齿宽下斜齿轮柔度。

人字齿啮合时的接触线长度犾（τ）公式为

犾（τ） 烅
烄

烆
＝ １＋∑

∞

犽＝１

［犃犽ｃｏｓ２π犽τ－（ ）Φ ＋

犅犽ｓｉｎ（２π犽τ－Φ 烍
烌

烎

）］犾ｍ （４）

其中

犃犽 ＝
１

２εαεβπ
２犽２

ｃｏｓ２π犽ε（ ）
β ＋ｃｏｓ２π犽ε（ ）｛ α －

　ｃｏｓ２π犽（εα＋εβ［ ］）－ ｝１

犅犽 ＝
１

２εαεβπ
２犽２

ｓｉｎ２π犽ε（ ）
β ＋ｓｉｎ２π犽ε（ ）｛ α －

　ｓｉｎ２π犽（εα＋εβ［ ］｝）

犾ｍ ＝
２犫εα
ｃｏｓβ

烅

烄

烆 ｂ

（５）

式中Ф是相位差，εα 是端面重合度，εβ 是轴面重

合度，βｂ是基圆螺旋角。

２）误差激励

误差激励是由于齿轮和轮齿的加工和安装的

误差，使得齿轮啮合过程中啮合齿廓将偏离理论

位置产生的位移激励。轮齿啮合偏差表达式为

犲（狋）＝犲ｏ＋犲ｒｓｉｎ（π狋／犜ｍ＋θ） （６）

式中犲（狋）为轮齿啮合偏差，犲ｏ、犲ｒ为误差平均值与

交变值，θ为相位角。

３）齿轮副弹性啮合力及啮合阻尼力

齿轮副在转动时的啮合力作用在啮合线上，

啮合力的大小由啮合线方向上的相对位移决定。

啮合线方向上的相对位移由各齿轮扭转位移和各

个齿轮误差的等效位移组成。差动级太阳轮Ｚｓ１

与行星轮Ｚｐ犻、差动级行星轮Ｚｐ犻与内齿轮Ｚｒ１、封

闭级太阳轮Ｚｓ２与行星轮Ｚｍ犼、封闭级行星轮Ｚｍ犼与

内齿轮 Ｚｒ２间的弹性啮合力 犘ｓｐ犻（狋）、犘ｒｐ犻（狋）、

犘ｓｍ犼（狋）、犘ｒｍ犼（狋）表示为

犘ｓｐ犻（狋）＝犓ｓｐ犻（狋）［狓ｓ１－狓ｐ犻－犲ｓｐ犻（狋）］

犘ｒｐ犻（狋）＝犓ｒｐ犻（狋）［狓ｐ犻－狓ｒ１－犲ｒｐ犻（狋）］

犘ｓｍ犼（狋）＝犓ｓｍ犼（狋）［狓ｓ２－狓ｍ犼－犲ｓｍ犼（狋）］

犘ｒｍ犼（狋）＝犓ｒｍ犼（狋）［狓ｍ犼－狓ｒ２－犲ｒｍ犼（狋

烅

烄

烆 ）］

（７）

９７６１



航　空　动　力　学　报 第３５卷

式中犓ｓｐ犻（狋）、犓ｒｐ犻（狋）、犓ｓｍ犼（狋）、犓ｒｍ犼（狋）为时变啮合

刚度；犲ｓｐ犻（狋）、犲ｒｐ犻（狋）、犲ｓｍ犼（狋）、犲ｒｍ犼（狋）误差等效位移。

差动级太阳轮Ｚｓ１与行星轮Ｚｐ犻、差动级行星

轮Ｚｐ犻与内齿轮Ｚｒ１、封闭级太阳轮Ｚｓ２与行星轮

Ｚｍ犼、封闭级行星轮Ｚｍ犼与内齿轮Ｚｒ２间的啮合阻尼

力犇ｓｐ犻（狋）、犇ｒｐ犻（狋）、犇ｓｍ犼（狋）、犇ｒｍ犼（狋）表示为

犇ｓｐ犻（狋）＝犆ｓｐ［狓ｓ１－狓ｐ犻－犲ｓｐ犻（狋）］

犇ｒｐ犻（狋）＝犆ｒｐ［狓ｐ犻－狓ｒ１－犲ｒｐ犻（狋）］

犇ｓｍ犼（狋）＝犆ｓｍ［狓ｓ２－狓ｍ犼－犲ｓｍ犼（狋）］

犇ｒｍ犼（狋）＝犆ｒｍ［狓ｍ犼－狓ｒ２－犲ｒｍ犼（狋

烅

烄

烆 ）］

（８）

式中犆ｓｐ、犆ｒｐ、犆ｓｍ、犆ｒｍ为齿轮副阻尼系数。

２２　封闭差动齿轮系统振动传递路径动力学建模

根据前面的分析，齿轮系统的内部激励形式

为扭转振动，建立只考虑扭转方向的传递路径动

力学模型可以更直接地体现振动能量在路径中的

传递，因此假设箱体上轴承刚度足够大，简化振动

传递路径模型，建立封闭差动齿轮系统的纯扭动

力学模型。封闭差动齿轮系统共有１８个自由度，

其广义坐标对应如表１所示。

表１　封闭差动齿轮系统广义坐标与自由度对应关系

犜犪犫犾犲１　犆狅狉狉犲狊狆狅狀犱犲狀犮犲犫犲狋狑犲犲狀犵犲狀犲狉犪犾犻狕犲犱犮狅狅狉犱犻狀犪狋犲狊

犪狀犱犱犲犵狉犲犲狊狅犳犳狉犲犲犱狅犿狅犳犲狀犮犪狊犲犱犱犻犳犳犲狉犲狀狋犻犪犾

狆犾犪狀犲狋犪狉狔狋狉犪犻狀

广义坐标 自由度

狓ｓ１ 差动级太阳轮Ｚｓ１沿基圆半径的扭转线位移

狓ｐ犻
差动级行星轮Ｚｐ犻（犻＝１，２，３）沿基圆半径的

扭转线位移

狓ｒ１ 差动级内齿轮Ｚｒ１沿基圆半径的扭转线位移

狓ｇ１
差动级中间浮动构件Ｚｇ１沿分度圆半径的

扭转线位移

狓ｆ１
差动级浮动齿圈Ｚｆ１沿分度圆半径的

扭转线位移

狓ｓ２ 封闭级太阳轮Ｚｓ２沿基圆半径的扭转线位移

狓ｍ犼
封闭级行星轮Ｚｍ犼（犼＝１，２，…，５）沿基圆

半径的扭转线位移

狓ｒ２ 封闭级内齿轮Ｚｒ２沿基圆半径的扭转线位移

狓ｇ２
封闭级中间浮动构件Ｚｇ２沿分度圆半径的

扭转线位移

狓ｆ２
封闭级浮动齿圈Ｚｆ２沿分度圆半径的

扭转线位移

狓ｈ 行星架 Ｈ在其半径的扭转线位移

狓ｌ 输出轴Ｌ与浮动齿圈Ｚｆ２接触处狉ｌ的线位移

　　封闭差动齿轮系统传递路径动力学模型如图

６和图７所示。其中犓ｈ 表示 Ｈ 的等效切向刚

度；犓ｇ１ｑ、犓ｆ１ｑ、犓ｇ２ｑ和犓ｆ２ｑ分别表示Ｚｒ１与Ｚｇ１、Ｚｇ１

与Ｚｆ１、Ｚｒ２与Ｚｇ２和Ｚｇ２与Ｚｆ２的切向刚度；犓ｆ１ｓ２、

犓ｈｌ、犓ｆ２ｌ分别表示Ｚｆ１与Ｚｓ２、Ｈ与Ｌ、Ｚｆ２与Ｌ的扭

转刚度。

图６　差动级传递路径动力学模型

Ｆｉｇ．６　Ｄｙｎａｍｉｃｍｏｄｅｌｏｆｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉａｌｓｔａｇｅ

ｔｒａｎｓｆｅｒｐａｔｈ

图７　封闭级传递路径动力学模型

Ｆｉｇ．７　Ｄｙｎａｍｉｃｍｏｄｅｌｏｆｅｎｃａｓｅｄｓｔａｇｅｔｒａｎｓｆｅｒｐａｔｈ

基于齿轮系统动力学理论，建立上述动力学

模型的动力学方程，即
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犿ｓ１狓ｓ１＋∑
犖

犻＝１

（犘ｓｐ犻＋犇ｓｐ犻）＝犘ｄ

犿ｐ狓ｐ犻－（犘ｓｐ犻＋犇ｓｐ犻）＋（犘ｒｐ犻＋犇ｒｐ犻）＝０　　　　　　　　　（犻＝１，２，…，犖）

犿ｒ１狓ｒ１－∑
犖

犻＝１

（犘ｒｐ犻＋犇ｒｐ犻）＋犓ｇ１ｑ（狓ｒ１－狓ｇ１）＝０

犿ｇ１狓ｇ１－犓ｇ１ｑ（狓ｒ１－狓ｇ１）＋犓ｆ１ｑ（狓ｇ１－狓ｆ１）＝０

犿ｆ１狓ｆ１－犓ｆ１ｑ（狓ｇ１－狓ｆ１）＋
犓ｆ１ｓ２
狉ｆ１ｂ

狓ｆ１
狉ｆ１ｂ
－
狓ｓ２
狉（ ）
ｓ２ｂ
＝０

犿ｓ２狓ｓ２－
犓ｆ１ｓ２
狉ｓ２ｂ

狓ｆ１
狉ｆ１ｂ
－
狓ｓ２
狉（ ）
ｓ２ｂ
＋∑

犕

犼＝１

（犘ｓｍ犼＋犇ｓｍ犼）＝０

犿ｍ
狓ｍ犼－（犘ｓｍ犼＋犇ｓｍ犼）＋（犘ｒｍ犼＋犇ｒｍ犼）＝０　　　　　　　　（犼＝１，２，…，犕）

犿ｒ２狓ｒ２－∑
犕

犼＝１

（犘ｒｍ犼＋犇ｒｍ犼）＋犓ｇ２ｑ（狓ｒ２－狓ｇ２）＝０

犿ｇ２狓ｇ２－犓ｇ２ｑ（狓ｒ２－狓ｇ２）＋犓ｆ２ｑ（狓ｇ２－狓ｆ２）＝０

犿ｆ２狓ｆ２－犓ｆ２ｑ（狓ｇ２－狓ｆ２）＋
犓ｆ２ｌ
狉ｆ２ｂ

狓ｆ２
狉ｆ２ｂ
－
狓ｌ
狉（ ）
ｌ
＝０

犿ｈ狓ｈ＋犓ｈ狓ｈ＋
犓ｈｌ
狉ｈ

狓ｈ
狉ｈ
－
狓ｌ
狉（ ）
ｌ
－∑

犖

犻＝１

（犘ｓｐ犻＋犇ｓｐ犻＋犘ｒｐ犻＋犇ｒｐ犻）ｃｏｓα＝０

犿ｌ狓ｌ－
犓ｈｌ
狉ｌ

狓ｈ
狉ｈ
－
狓ｌ
狉（ ）
ｌ
－
犓ｆ２ｌ
狉２ｆ２ｂ

狓ｆ２－
狓ｌ
狉ｌ
狉（ ）ｆ２ｂ ＝－犘

烅

烄

烆
ｌ

（９）

式中犿ｓ１、犿ｐ、犿ｒ１、犿ｇ１、犿ｆ１、犿ｓ２、犿ｍ、犿ｒ２、犿ｇ２、犿ｆ２、

犿ｈ、犿ｌ分别表示Ｚｓ１、Ｚｐ犻、Ｚｒ１、Ｚｇ１、Ｚｆ１、Ｚｓ２、Ｚｍ犼、Ｚｒ２、

Ｚｇ２、Ｚｆ２、Ｈ、Ｌ的等效质量；犘ｓｐ犻、犇ｓｐ犻为差动级太阳

轮与行星轮之间的弹性啮合力和啮合阻尼力，

犘ｒｐ犻、犇ｒｐ犻为差动级行星轮与内齿轮之间的弹性啮

合力和啮合阻尼力，犘ｓｍ犼、犇ｓｍ犼为封闭级太阳轮与

行星轮之间的弹性啮合力和啮合阻尼力，犘ｒｍ犼、

犇ｒｍ犼为封闭级行星轮与内齿轮之间的弹性啮合力

和啮合阻尼力；α为行星轮系齿轮副的啮合角；狉ｈ

为差动级行星轮公转半径，狉ｌ为输出轴半径。犘ｄ

为输入转矩犜ｄ在Ｚｓ１基圆半径上的等效力，犘ｌ为

负载转矩犜ｌ在输出轴半径上的等效力。

３　封闭差动齿轮系统振动传递路径

贡献度分析

３１　振动传递路径接受结构的响应

本文针对某封闭差动人字齿轮减速器进行分

析，其中输入功率为３６０００ｋＷ，输入转速为４０００

ｒ／ｍｉｎ，其他参数如表２所示。

根据建立的封闭差动齿轮传动系统的传递路

径动力学模型，采用 Ｍａｔｌａｂ对式（９）进行求解，得

到振动接受结构的振动特性。图８为振动接受结

构的时域和频域振动特性。

从图８可以看出：

１）封闭级行星轮振动幅度最大，输出轴振动

幅值次之，差动级太阳轮振动幅度最小。

表２　封闭差动齿轮系统基本参数

犜犪犫犾犲２　犅犪狊犻犮狆犪狉犪犿犲狋犲狉狊狅犳犲狀犮犪狊犲犱犱犻犳犳犲狉犲狀狋犻犪犾

狆犾犪狀犲狋犪狉狔狋狉犪犻狀

参数 差动级 封闭级

行星轮个数 ３ ５

太阳轮齿数 ３１ ８１

行星轮齿数 ７４ ４９

内齿圈齿数 １７９ １７９

模数／ｍｍ ９ ９

压力角／（°） ２０ ２０

螺旋角／（°） ２６ ２６

　　２）已知差动级啮合频率为１９６０．９Ｈｚ，封闭

级啮合频率为６１０．８Ｈｚ，则输出轴振动加速度的

最大峰值出现在差动级啮合频率的２倍频处，

差动级太阳轮振动加速度的最大峰值出现在封

闭级啮合频率的４倍频处，封闭级行星轮振动

加速度的最大峰值出现在封闭级啮合频率的４

倍频处；振动接受结构输出轴、差动级太阳轮和封

闭级行星轮在最大共振频率下对应的最大共振幅

值分别 为１４０１０、３３１４（ｍ／ｓ２）／Ｈｚ和 ９５１８０

（ｍ／ｓ２）／Ｈｚ。
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图８　振动接受结构的振动特性

Ｆｉｇ．８　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｏｆｖｉｂｒａｔｉｏｎ

ｒｅｃｅｉｖｉｎｇｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

３２　基于功率流的传递路径贡献度分析

本文研究的齿轮传动系统激励属于内部激

励，时变啮合刚度和误差等效位移属于位移型激

励，当传动系统运行时，这些激励开始出现，因此

如何研究多激励共同作用下传递路径贡献度是本

研究的关键。为了在研究某一个激励时消除其余

各激励的影响，仅考虑这一激励的时变啮合刚度

和误差等效位移，将其余激励的时变啮合刚度用

平均啮合刚度代替，且其余激励的误差等效位移

忽略不计。通过这样的方法分析不同激励时的传

递路径贡献度。下面针对差动级外啮合激励进行

贡献度分析。

功率是单位时间内广义力所做的功，可表

示为

犘ｆ（狋）＝犉（狋）犞（狋） （１０）

式中犉（狋）是节点力的值，犞（狋）是节点速度的值。

如果作用在一维线性振动系统中某一点的力

为犉（狋）＝犉ｅｉω狋，且该点的速度响应为犞（狋）＝

犞ｅｉω狋，则通过该点的周期平均稳态功率流可由下
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式计算：

犘ｆ＝
１

２
犉 · 犞 ｃｏｓφ＝

１

２
Ｒｅ犉犞［ ］ ＝

１

２
Ｒｅ犉［ ］犞 （１１）

式中犉和犞 均为复数，φ为犉 和犞 的相位差，上

标表示共轭。

当振动系统为用集中质量法建立的离散系统

时，激励源结构、传递路径和振动接受结构等子系

统之间的界面力和界面速度可用集中质量之间的

力和速度表示，在本文中将对应结构节点之间扭

转方向的力和速度等效为传递路径与振动接受结

构之间的力和速度。因此，本文的功率是考虑传

递路径与振动接受结构之间的力和速度的振动

功率。

基于上述理论进行编程，计算得到只考虑差

动级外啮合内部激励时，各传递路径输入振动接

受结构的力和速度，得到各传递路径的功率流大

小，如图９所示。

由于振动系统中各结构之间的耦合作用是普

遍的，通过将输入各传递路径功率流进行代数求

和，可获得输入振动接受结构的总功率流，如图

１０所示。 图９　差动级外啮合激励引起的各传递路径功率流曲线

Ｆｉｇ．９　Ｐｏｗｅｒｆｌｏｗｃｕｒｖｅｓｏｆｅａｃｈｔｒａｎｓｆｅｒｐａｔｈｃａｕｓｅｄ

ｂｙｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉａｌｓｔａｇｅｅｘｔｅｒｎａｌｍｅｓｈｉｎｇｅｘｃｉｔａｔｉｏｎ

图１０　差动级外啮合激励引起的振动接受结构的

总功率流曲线

Ｆｉｇ．１０　Ｔｏｔａｌｐｏｗｅｒｆｌｏｗｃｕｒｖｅｏｆｖｉｂｒａｔｉｏｎｒｅｃｅｉｖｉｎｇ

ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｃａｕｓｅｄｂｙｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉａｌｓｔａｇｅｅｘｔｅｒｎａｌ

ｍｅｓｈｉｎｇｅｘｃｉｔａｔｉｏｎ

可得各结构在振动传递中的作用非常复杂。

在振动系统中既存在着由激励通过传递路径输入

振动接受结构形成的正功率流，同时也存在着由

振动接受结构通过传递路径反向输入激励形成的
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负功率流。若用总功率流来衡量振动接受结构的

响应，则输入到各传递路径的功率流可视为各传

递路径对振动接受结构响应的贡献量，因此贡献

度公式如下：

犚犻＝
犘ｆ，犻
犘ｆ，ｔｒ

（１２）

式中犘ｆ，犻为输入各传递路径的功率流，犘ｆ，ｔｒ为输入

振动接受结构的总功率流。

基于式（１２），可得到各传递路径的贡献度，如

图１１所示。

从图１１中可以看出，在某些时刻４条路径的

贡献度可以达到很大，路径１和路径４的贡献度
图１１　差动级外啮合激励各传递路径贡献度曲线

Ｆｉｇ．１１　Ｃｏｎｔｒｉｂｕｔｉｏｎｃｕｒｖｅｓｏｆｅａｃｈｔｒａｎｓｆｅｒｐａｔｈｆｏｒ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉａｌｓｔａｇｅｅｘｔｅｒｎａｌｍｅｓｈｉｎｇｅｘｃｉｔａｔｉｏｎ

相对于路径２和路径３的贡献度要更加集中。将

各传递路径为主要传递路径的时间与总时间的比

值定义为传递路径在时间段内的贡献度百分比，

不同激励源下各传递路径的贡献度百分比如图

１２所示。对于差动级外啮合激励，路径１～路径

４在０～０．０５ｓ时间段内的贡献度百分比分别为

９．３％、１１．４％、１．４％和７７．７％。基于以上分析，

差动级外啮合激励主要的振动传递路径是路径

４，这说明在针对差动级外啮合激励时，Ⅱ级内齿

圈和输出轴在振动传递中起着主要作用。

图１２　不同激励源下各传递路径的贡献度百分比

Ｆｉｇ．１２　Ｃｏｎｔｒｉｂｕｔｉｏｎｐｅｒｃｅｎｔａｇｅｏｆｅａｃｈｔｒａｎｓｆｅｒｐａｔｈ

ｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｅｘｃｉｔａｔｉｏｎｓｏｕｒｃｅｓ

采用同样的方法对其余３处激励进行传递路

径贡献度分析，对于差动级内啮合激励，路径１～

路径４在０～０．０５ｓ时间段内的贡献度百分比如

图１２ 所示，各路径的贡献度百分比分别为

９．３％、１１．８％、１．２％和７７．５％。基于以上分析，

差动级内啮合激励主要的振动传递路径是路径

４，这说明在针对差动级内啮合激励时，Ⅱ级内齿

圈和输出轴在振动传递中起着主要作用。

对于封闭级外啮合激励，路径１～路径４在

０～０．０５ｓ时间段内的贡献度百分比如图１２所
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示，各 路 径 的 贡 献 度 百 分 比 分 别 为 ９．６％、

１０．５％、１．２％和７８．６％。基于以上分析，封闭级

外啮合激励主要的振动传递路径是路径４，这说

明在针对封闭级外啮合激励时，Ⅱ级内齿圈和输

出轴在振动传递中起着主要作用。

对于封闭级内啮合激励，路径１～路径４在

０～０．０５ｓ时间段内的贡献度百分比如图１２所

示，各 路 径 的 贡 献 度 百 分 比 分 别 为 ０．８％、

２０．２％、０．７％和６９．９％。基于以上分析，封闭级

内啮合激励主要的振动传递路径是路径４，这说

明在针对封闭级内啮合激励时，Ⅱ级内齿圈和输

出轴在振动传递中起着主要作用。

４　结　论

从传递路径功率流贡献度的角度对封闭差动

齿轮系统展开研究，建立其振动传递路径动力学

模型，运用龙格库塔法对模型进行求解，获得时／

频域下的振动接受结构的响应，在此基础上分析

封闭差动齿轮系统中不同激励的传递路径贡献

度，得到结论如下：

１）从振动接受结构的振动加速度频域图可以

看出输出轴振动加速度的最大峰值出现在差动级

啮合频率的２倍频处，差动级太阳轮振动加速度的

最大峰值出现在封闭级啮合频率的４倍频处，封闭

级行星轮振动加速度的最大峰值出现在封闭级啮

合频率的４倍频处；振动接受结构输出轴、差动级

太阳轮和封闭级行星轮在最大共振频率下对应的

最大共振幅值分别为１．４０１×１０４、３．３１４×１０３、

９．５１８×１０４（ｍ／ｓ２）／Ｈｚ。

２）根据贡献度分析，包含Ⅱ级内齿圈和输出

轴的路径４在差动级外啮合激励、差动级内啮合

激励、封闭级外啮合激励和封闭级内啮合激励对

应的振动传递路径贡献度百分比分别为７７．７％、

７７．５％、７８．６％和６９．９％，远大于其余３个路径

的贡献度百分比，说明Ⅱ级内齿圈和输出轴在振

动传递中起着主要作用。在各路径对接受结构振

动的贡献量确定后，可以有针对性地在设计制造

过程中对贡献度高的路径进行有效的隔振措施，

以使其在减振降噪等方面发挥理论指导作用。
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