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考虑齿轮啮合激励的齿轮传动轴系扭振特性分析
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（哈尔滨工程大学，哈尔滨　１５０００１）

摘要　在传统齿轮传动轴系扭转振动计算中，将齿轮副简化为单一惯量而忽略齿轮啮合动态激励，会导致

轴系扭转振动特性分析的结果不能正确描述轴系实际工作状态．本文以齿轮传动轴系为对象，考虑齿轮啮

合的动态特性，建立轴系扭转振动当量模型．对齿轮啮合时变刚度和啮合激励力进行 Ｍａｔｌａｂ数值模拟．将

Ｎｅｗｍａｒｋ逐步积分法应用于轴系扭转振动强迫振动响应的计算中，计算在齿轮啮合动态激励扭矩和外加负

载扭矩的分别作用和共同作用下的轴系扭转振动响应情况，比较分析结果，说明了齿轮啮合动态特性是轴

系扭转振动的重要激励源而不可忽视这一事实．

关键词　轴系扭转振动，　齿轮啮合时变刚度，　齿轮啮合动态激励，　强迫振动响应，　外部负载扭矩
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引言

在船舶轴系中，齿轮增减速传动系统的应用十

分广泛．根据船级社《钢制海船入级与建造规范》
中的相关规定［１］，为保证轴系强度满足要求，需要

计算轴系的扭转振动响应．在齿轮传动轴系的扭转
振动计算时，不要求考虑齿轮副的啮合激励作用．

在柴油机等往复机械中，作用在轴系上的各气

缸工作激励扭矩远大于齿轮啮合激励扭矩，此时，

齿轮啮合激励扭矩对轴系扭转振动计算的影响可

忽略．然而，在非往复设备的传动轴系扭转振动计
算中，由于齿轮啮合激励扭矩是轴系扭转振动的重

要激励源之一，将齿轮副简化为单一惯量的传统处

理方式即忽略齿轮啮合动态激励，不能正确的反映

轴系实际扭转振动状态．
!

众多研究者深入地研究了齿轮副的动力学特

性，对本文齿轮副动力学数值模拟有着指导意义．
Ｙ．Ｃａｉ［２］给出了齿轮啮合刚度的模拟公式，并已在
实验基础上得到修正．对齿轮系统的非线性动力学
微分方程线性化，并能对齿轮啮合激励进行数值模

拟及基于有限元法的啮合刚度的模拟，实现对齿轮

啮合接触的有限元分析［３－８］．响应分析多集中于齿
轮箱体振动的有限元法分析［９－１１］．齿轮啮合对称

轴系会产生轴系扭转振动异向振动现象［１２］．
为说明齿轮啮合对轴系扭转振动响应的影响

情况，本文以齿轮传动轴系为研究对象，首先对齿

轮啮合时变刚度、齿轮啮合动态激励进行 Ｍａｔｌａｂ
数值模拟．对轴系进行集总参数简化，建立轴系扭
转振动当量参数模型．依据 Ｎｅｗｍａｒｋ逐步积分原
理，进行系统扭转强迫振动响应计算．对在齿轮内
部激励扭矩和外加负载波动扭矩，分别作用和共同

作用下，轴系扭转振动响应进行计算与分析．

１　齿轮系统内部激励的数值模拟

１．１　齿轮副扭振模型
对齿轮副处进行细化建模，即齿轮副主从动轮

简化成两个惯量，考虑齿轮啮合时变动态特性对轴

系扭转振动的影响．齿轮副处扭转振动动力学模
型［５］如图１所示．

齿轮传动系统振动微分方程为：

Ｍｘ̈＋Ｃｘ＋Ｋ（ｔ）ｘ＋ｘｓ＋ｅ（ｔ[ ]） ＝Ｐｓ （１）
式中，Ｍ，Ｃ，Ｋ分别是质量、阻尼、刚度矩阵，其中刚
度矩阵包含了齿轮结构刚度以及齿轮啮合的时变

刚度．刚度的时变性使得振动微分方程的非线性．
为了便于分析，将刚度的时变部分进行分离，并以

激励的形式移到方程的右边，这样就使得非线性的
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振动微分方程线性化．改写过程为［５］：

Ｍ̈ｘ＋Ｃｘ＋ Ｋ－ΔＫ（ｔ[ ]） ｘ＋ｘｓ＋ｅ（ｔ[ ]） ＝Ｐｓ（２）
Ｋ－Δ ( )[ ]Ｋｔ ·ｘｓ＝Ｐｓ （３）
则可得到：

Ｍｘ̈＋Ｃｘ＋Ｋｘ＝ΔＫ（ｔ）ｅ（ｔ）＋Ｓ（ｔ） （４）
方程（４）的右边载荷部分即齿轮啮合动态激

励的表达形式．

图１　齿轮副扭转振动分析模型

Ｆｉｇ．１　Ｔｈｅｔｏｒｓｉｏｎａｌｖｉｂｒａｔｉｏｎｍｏｄｅｌｏｆｇｅａｒｐａｉｒ

采用的单级直齿圆柱齿轮相关参数见表１．
表１　齿轮副详细参数

Ｔａｂｌｅ１　Ｄｅｔａｉｌｓｏｆｇｅａｒｐａｉｒ

Ｐａｒａｍｅｔｅｒ Ｄｒｉｖｅｇｅａｒ Ｄｒｉｖｅｎｇｅａｒ
Ｍｏｄｕｌｕｓ ２．１１７ ２．１１７

Ｎｕｍｂｅｒｏｆｔｅｅｔｈ ６０ ２４
Ｐｒｅｓｓｕｒｅａｎｇｌｅ（°） １４．５ １４．５
Ａｄｄｅｎｄｕｍｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ １ １
Ｔｏｏｔｈｔｈｉｃｋｎｅｓｓ（ｍｍ） １９．０５ １９．０５
Ｇａｐｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ０．１８８ ０．１８８

Ｄｉａｍｅｔｅｒｏｆａｘｌｅ（ｍｍ） ２５．４ ２５．４
Ｉｎｐｕｔｓｐｅｅｄ（ｒ／ｍｉｎ） １０００

１．２　齿轮啮合刚度数值模拟

依据Ｙ．Ｃａｉ公式［２］，用 Ｍａｔｌａｂ软件对齿轮啮
合刚度进行数值模拟．数值模拟得到齿轮副单齿啮
合时变刚度曲线如图２所示．

图２　单齿啮合刚度曲线

Ｆｉｇ．２　Ｔｈｅｓｔｉｆｆｎｅｓｓｃｕｒｖｅｏｆｓｉｎｇｌｅｇｅａｒ

直齿圆柱齿轮传动的重合度εα为：

εα＝
１
２π
［ｚ１（ｔａｎαａ１－ｔａｎα′）＋

　　ｚ２（ｔａｎαａ２－ｔａｎα′）］ （５）
经计算得齿轮啮合重合度为 ２．０２３１，齿轮副

啮合周期为 Ｔｚ＝εα×６０／ｎ＝０．００２０２３ｓ．据此对齿
轮啮合刚度进行综合叠加，得到齿轮副综合啮合刚

度（如图３所示）以及主动轮、从动轮扭转啮合刚
度曲线如图４所示．主动齿轮扭转啮合刚度的平均
值为１．８６Ｅ６Ｎｍ／ｒａｄ．

图３　齿轮综合啮合刚度曲线

Ｆｉｇ．３　Ｔｈｅｓｔｉｆｆｎｅｓｓｃｕｒｖｅｓｏｆｔｈｅｍｅｓｈｇｅａｒｓ

图４　齿轮扭振啮合刚度曲线

Ｆｉｇ．４　Ｔｈｅｔｏｒｉｓｉｏｎａｌｓｔｉｆｆｎｅｓｓｃｕｒｖｅｓｏｆｔｈｅｍｅｓｈｇｅａｒｓ

１．３　齿轮啮合误差激励的数值模拟
根据齿轮设计的精度等级确定齿轮的偏差，采

用简谐函数表示法进行误差模拟［５］，则轮齿的齿形

误差和基节误差可用正弦函数．具体表示为：
ｅ（ｔ）＝ｅ０＋ｅｒｓｉｎ（πｔ／Ｔｚ＋φ） （６）

式中，Ｔｚ是齿轮的啮合周期，εα是重合度，ｎ为输入

转速，ｅ０，ｅｒ是齿轮误差幅值．对误差激励数值模拟
结果如图５所示．

５５４
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图５　齿轮传动误差曲线

Ｆｉｇ．５　Ｔｈｅｅｒｒｏｒｃｕｒｖｅｏｆｔｈｅｍｅｓｈｇｅａｒｓ

１．４　齿轮啮合动态激励的合成
根据公式（４），将单齿啮合刚度曲线（图２）与

误差曲线（图５）对应点相乘，合成为齿轮啮合内部
激励［１３］，如图６所示．将单齿激励进行综合，得到
的齿轮综合激励曲线如图７所示．

图６　单齿激励合成曲线

Ｆｉｇ．６　Ｔｈｅｅｘｃｉｔａｔｉｏｎｃｕｒｖｅｏｆｔｈｅｓｉｎｇｌｅｇｅａｒ

图７　齿轮综合激励曲线

Ｆｉｇ．７　Ｔｈｅｅｘｃｉｔａｔｉｏｎｃｕｒｖｅｏｆｔｈｅｍｅｓｈｇｅａｒｓ

将齿轮综合激励曲线中各时间点对应的激励

值减去其中最小值，再将其转化到主动齿轮、被动

齿轮径向方向的扭矩曲线，如图８、９所示．

图８　主动齿轮啮合动态激励扭矩曲线

Ｆｉｇ．８　Ｔｈｅｔｏｒｑｕｅｃｕｒｖｅｏｆｔｈｅｄｒｉｖｅｇｅａｒ

图９　从动齿轮啮合动态激励扭矩曲线

Ｆｉｇ．９　Ｔｈｅｔｏｒｑｕｅｃｕｒｖｅｏｆｔｈｅｄｒｉｖｅｎｇｅａｒ

２　轴系扭转振动当量模型

采用集总参数法对轴系进行当量简化，系统结

构示意图如图１０所示．建立轴系扭振振动分析模
型，按照振动的特性不变的原则，将实际的轴系进

行合理的简化．简化后的系统是由１０个只有转动
惯量而无弹性变形的集中质量和９个只有弹性变
形而无转动惯量的一些弹性轴段组成［１４］．

图１０　系统结构简图

Ｆｉｇ．１０　Ｔｈｅｓｔｒｕｃｔｕｒｅｏｆｔｈｅｓｈａｆｔｓｙｓｔｅｍ

按照简化原则对轴系简化的当量参数见表２．
轴系当量模型见图如图１１所示．

６５４



第５期 于姝雯等：考虑齿轮啮合激励的齿轮传动轴系扭振特性分析

表２　轴系扭振当量参数

Ｔａｂｌｅ２　Ｔｏｒｓｉｏｎａｌｖｉｂｒａｔｉｏｎｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｓｈａｆｔｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｍｏｄｅｌ

Ｎｏ． Ｎａｍｅｏｆｉｎｅｒｔｉａｓ
Ｉｎｅｒｔｉａ
（ｋｇｍ２）

Ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ
（Ｎｍ／ｒａｄ）

Ｓｐｅｅｄ
ｒａｔｉｏ

１
Ｍｏｔｏｒｒｏｔｏａｎｄｄｒｉｖｅｐａｒｔ

ｏｆｃｏｕｐｌｉｎｇ
３．２８Ｅ－０３ ６５０ １

２ Ｄｒｉｖｅｎｐａｒｔｏｆｃｏｕｐｌｉｎｇ ０．０００３０７８ ２９２６．３４２ １
３ Ｄｒｉｖｅｇｅａｒ ４．０７Ｅ－０３ ２８３７１．４２ １
４ Ｓｈａｆｔｓｅｃｔｉｏｎ １．８７Ｅ－０５１．８６Ｅ＋０６ １
５ Ｓｈａｆｔｓｅｃｔｉｏｎ １．８７Ｅ－０５ ２８３２３．１ ２．５
６ Ｄｒｉｖｅｎｇｅａｒ １．６７Ｅ－０４ ２９２６．８５７ ２．５
７ Ｄｒｉｖｅｐａｒｔｏｆｃｏｕｐｌｉｎｇ ０．０００５４７８３．６８Ｅ＋０４ ２．５

８
Ｄｒｉｖｅｎｐａｒｔｏｆｃｏｕｐｌｉｎｇ
ａｎｄｄｒｉｖｅｐａｒｔｏｆ
ｔｏｒｑｕｅｓｅｎｓｏｒ

０．０００５０６１４．５８Ｅ＋０３ ２．５

９
ｄｒｉｖｅｎｐａｒｔｏｆｔｏｒｑｕｅｓｅｎｓｏｒ

ａｎｄＤｒｉｖｅｐａｒｔｏｆ
ｃｏｕｐｌｉｎｇ

０．０００５０６２２．８８Ｅ＋０４ ２．５

１０
Ｄｒｉｖｅｎｐａｒｔｏｆｃｏｕｐｌｉｎｇ
ａｎｄｇｅｎｅｒａｔｏｒｒｏｔｏｒ

０．０００６５ ０ ２．５

图１１　轴系扭振当量模型

Ｆｉｇ．１１　Ｔｈｅｔｏｒｓｉｏｎａｌｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｍｏｄｅｌｏｆｔｈｅｓｈａｆｔｓｙｓｔｅｍ

３　轴系扭转振动自由振动计算

系统自由振动微分方程［１５］为：

［Ｊ］¨{ }θ＋［Ｋ］｛θ｝＝０ （７）
设方程的解的形式为：

｛θ｝＝｛Ａ｝ｃｏｓωｔ （８）
则可以得到矩阵方程：

［Ｋ］｛Ａ｝＝λ［Ｊ］｛Ａ｝ （９）
式中，Ｋ为扭转刚度矩阵，Ｊ为转动惯量矩阵，λ为
系统矩阵特征值．并可得到系统固有频率为：

ω＝槡λ （１０）
按照以上原理编制 ＭＡＴＬＡＢ计算程序，扭转

自由振动前四阶固有频率见表３．
自由振动计算中的齿轮啮合刚度采用的是由

Ｙ．Ｃａｉ公式近似计算的啮合刚度的平均值（１．８６
Ｅ６Ｎｍ／ｒａｄ）．考虑到啮合刚度的时变性，将齿轮啮

合刚度依次取１０～１Ｅ１０Ｎｍ／ｒａｄ，得到前三阶固有
频率与齿轮啮合刚度的关系曲线．

表３　扭转振动固有频率

Ｔａｂｌｅ３　Ｎａｔｕｒａｌｆｒｅｑｕｅｎｃｙｏｆｔｏｒｓｉｏｎａｌｖｉｂｒａｔｉｏｎ

ＯｒｄｅｒＮｏ． Ｎａｔｕｒａｌｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓ（Ｈｚ）
１ ６８．６９
２ ２９２．２８
３ ５０７．８６
４ ５６３．４０

如图１２所示，齿轮扭转振动啮合刚度低于

１Ｅ４Ｎｍ／ｒａｄ时，前三阶临界转速均有较大波动，啮

合刚度大于 １Ｅ５Ｎｍ／ｒａｄ时，前四阶固有频率变化

平稳．由图４可知，主动轮、从动轮扭转刚度范围大

于１Ｅ５Ｎｍ／ｒａｄ，因此，针对此系统，刚度时变性不会

引起前四阶固有频率大范围的变化．

图１２　扭转振动固有频率随齿轮啮合刚度变化曲线

Ｆｉｇ．１２　Ｔｈｅｔｏｒｓｉｏｎａｌｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｍｏｄｅｌｏｆｔｈｅｓｈａｆｔｓｙｓｔｅｍ

４　轴系扭转振动强迫振动响应计算

４．１　齿轮内部激励作用下的轴系扭振响应分析

将Ｎｅｗｍａｒｋ逐步积分法［１６］应用于轴系扭转振

动响应的分析中，计算流程如图１３所示．

轴系强迫振动微分方程为：

［Ｊ］¨{ }θ＋［Ｃ］{ }θ＋［Ｋ］｛θ｝＝［Ｐ］ （１１）

将齿轮啮合动态激励作为轴系唯一激振力，计

算强迫振动响应．图１４为惯量７的轴系扭转振动

的角加速度响应时域曲线．将其进行傅里叶变换得

到频域曲线如图１５所示，图中明显的峰值频率为

啮合频率（４９２．７Ｈｚ）及啮合频率的二倍频（９８５．４Ｈｚ）、

四倍频（１９７０．８Ｈｚ）等．说明齿轮啮合动态激励引

起了轴系较明显的扭转振动响应，对轴系扭转振动

有一定的激振能力．

７５４
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图１３　Ｎｅｗｍａｒｋ法扭振计算流程图

Ｆｉｇ．１３　ＴｈｅｆｌｏｗｃｈａｒｔｏｆＮｅｗｍａｒｋＭｅｔｈｏｄｆｏｒ

ｔｏｒｓｉｏｎａｌｖｉｂｒａｔｉｏｎｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ

图１４　齿轮动态激励作用下惯量７角加速度响应时域曲线

Ｆｉｇ．１４　Ｔｈｅｔｉｍｅｄｏｍａｉｎｃｕｒｖｅｏｆｔｈｅ７ｔｈｉｎｅｒｔｉａａｎｇｕｌａｒ

ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｕｎｄｅｒｔｈｅｇｅａｒｍｅｓｈｔｏｒｑｕｅ

在齿轮啮合动态激励作用下各轴段的应力如

图１６所示，在轴段２（主动轮惯量与轴系的连接轴
段）和轴段６（从动轮惯量与轴系的连接轴段）处应
力最大．

图１５　齿轮动态激励作用下惯量７角加速度响应频域曲线

Ｆｉｇ．１５　Ｔｈｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙｄｏｍａｉｎｃｕｒｖｅｏｆｔｈｅ７ｔｈｉｎｅｒｔｉａ

ａｎｇｕｌａｒａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｕｎｄｅｒｔｈｅｇｅａｒｍｅｓｈｔｏｒｑｕｅ

图１６　齿轮动态激励作用下轴段应力值

Ｆｉｇ．１６　Ｔｈｅｓｔｒｅｓｓｃｕｒｖｅｏｆｅａｃｈｓｈａｆｔｓｅｃｔｉｏｎ

ｕｎｄｅｒｔｈｅｇｅａｒｍｅｓｈｔｏｒｑｕｅ

４．２　外加负载作用下轴系扭振响应计算与分析
本文研究对象的外加负载扭矩是通过发电机

提供且施加在发电机惯量 １０上．发电机功率为
８ｋＷ，齿轮箱输入转速１０００ｒ／ｍｉｎ．负载扭矩幅值计

算公式为：Ｎ＝９５５０×Ｐｎ，负载扭矩以矩形波的形

式施加，如图１７所示，频率为１０００Ｈｚ的波动负载
扭矩曲线．

图１７　外部负载扭矩曲线

Ｆｉｇ．１７　Ｔｈｅｔｏｒｑｕｅｃｕｒｖｅｏｆｔｈｅｅｘｔｅｒｎａｌｌｏａｄｉｎｇ

８５４
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４．２．１　不考虑齿轮啮合动态激励
不考虑齿轮啮合动态激励时，外部负载扭矩作

为轴系扭转振动响应的唯一激振扭矩，计算轴系扭

转振动响应，如图 １８、１９所示，外部负载频率为
１０００Ｈｚ时，惯量７角加速度响应时域、频域曲线，
频谱图中没有齿轮啮合激励频率及其倍频成分．轴
段应力如图２０所示，仍然是轴段２和轴段６处应
力出现明显峰值．

图１８　负载扭矩作用下惯量７角加速度响应时域曲线

Ｆｉｇ．１８　Ｔｈｅｔｉｍｅｄｏｍａｉｎｃｕｒｖｅｏｆｔｈｅ７ｔｈｉｎｅｒｔｉａａｎｇｕｌａｒａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎ

ｕｎｄｅｒｔｈｅｅｘｔｅｒｎａｌｌｏａｄｉｎｇ

图１９　负载扭矩作用下惯量７角加速度响应频域曲线

Ｆｉｇ．１９　Ｔｈｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙｄｏｍａｉｎｃｕｒｖｅｏｆｔｈｅ７ｔｈｉｎｅｒｔｉａａｎｇｕｌａｒ

ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｕｎｄｅｒｔｈｅｅｘｔｅｒｎａｌｌｏａｄｉｎｇ

使负载扭矩频率在６０～１０００Ｈｚ范围内变化，
步长取５Ｈｚ，分别计算各频率时的扭转振动响应，
得到的轴段２、轴段６应力值随波动负载频率变化
如图２１、２２所示．应力峰值频率为扭转振动固有频
率（７０Ｈｚ、２９０Ｈｚ、５１０Ｈｚ、５６５Ｈｚ），是由于负载扭矩
频率与系统固有频率相等时，发生共振现象，响应

剧烈．除此之外，在１７０Ｈｚ处还有一明显峰值，经分
析，１７０Ｈｚ是扭振第一阶固有频率的２．５倍，齿轮
副传动速比是２．５，齿轮副传动频率出按２．５谐次

放大．因此实际工程中，也要十分注意这一现象．除
了要避免系统固有频率外，还要注意齿轮传动比对

第一阶固有频率倍频成分的放大作用．

图２０　负载扭矩作用下轴段应力值

Ｆｉｇ．２０　Ｔｈｅｓｔｒｅｓｓｃｕｒｖｅｏｆｅａｃｈｓｈａｆｔｓｅｃｔｉｏｎ

ｕｎｄｅｒｔｈｅｅｘｔｅｒｎａｌｌｏａｄｉｎｇ

图２１　负载扭矩作用下轴段２应力随负载频率变化曲线

Ｆｉｇ．２１　Ｔｈｅｓｔｒｅｓｓｃｕｒｖｅｏｆｔｈｅｓｅｃｏｎｄｓｈａｆｔｓｅｃｔｉｏｎｗｉｔｈｔｈｅｃｈａｎｇｅ

ｏｆｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓｏｆｅｘｔｅｒｎａｌｌｏａｄｉｎｇ

图２２　负载扭矩作用下轴段６应力随负载频率变化曲线

Ｆｉｇ．２２　Ｔｈｅｓｔｒｅｓｓｃｕｒｖｅｏｆｔｈｅ６ｔｈｓｈａｆｔｓｅｃｔｉｏｎｗｉｔｈ

ｔｈｅｃｈａｎｇｅｏｆｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓｏｆｅｘｔｅｒｎａｌｌｏａｄｉｎｇ

４．２．２　考虑齿轮啮合动态激励
轴系扭振响应的激振力矩同时考虑作用在主、

９５４
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从动齿轮上的齿轮啮合激励扭矩以及作用在发电

机负载惯量上的负载扭矩，计算轴系扭振响应．图
２３、２４为两激励扭矩共同作用、外部负载频率为
１０００Ｈｚ时，惯量７角加速度响应时域曲线及频域
曲线．轴段应力曲线如图２５所示．频域曲线中能体
现齿轮啮合激励频率及其倍频成分．

图２３　齿轮动态激励与负载扭矩共同作用下

惯量７角加速度响应时域曲线

Ｆｉｇ．２３　Ｔｈｅｔｉｍｅｄｏｍａｉｎｃｕｒｖｅｏｆｔｈｅ７ｔｈｉｎｅｒｔｉａａｎｇｕｌａｒ

ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｕｎｄｅｒｔｈｅｇｅａｒｍｅｓｈｔｏｒｑｕｅａｎｄｅｘｔｅｒｎａｌｌｏａｄｉｎｇ

图２４　齿轮动态激励与负载扭矩共同作用下

惯量７角加速度响应频域曲线

Ｆｉｇ．２４　Ｔｈｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙｄｏｍａｉｎｃｕｒｖｅｏｆｔｈｅ７ｔｈｉｎｅｒｔｉａａｎｇｕｌａｒ

ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｕｎｄｅｒｔｈｅｇｅａｒｍｅｓｈｔｏｒｑｕｅａｎｄｅｘｔｅｒｎａｌｌｏａｄｉｎｇ

图２５　齿轮动态激励与负载扭矩共同作用下轴段应力值

Ｆｉｇ．２５　Ｔｈｅｓｔｒｅｓｓｃｕｒｖｅｏｆｅａｃｈｓｈａｆｔｓｅｃｔｉｏｎｕｎｄｅｒ

ｔｈｅｇｅａｒｍｅｓｈｔｏｒｑｕｅａｎｄｅｘｔｅｒｎａｌｌｏａｄｉｎｇ

改变负载扭矩的频率，负载扭矩频率变化范围

为６０～１０００Ｈｚ，变化步长取５Ｈｚ，分别计算扭振响
应．得到的轴段２、轴段６应力值随波动负载频率
变化曲线如图２６、２７所示．

图２６　齿轮动态激励与负载扭矩共同作用下

轴段２应力随波动负载频率变化曲线

Ｆｉｇ．２６　Ｔｈｅｓｔｒｅｓｓｃｕｒｖｅｏｆｔｈｅｓｅｃｏｎｄｓｈａｆｔｓｅｃｔｉｏｎ

ｗｉｔｈｔｈｅｃｈａｎｇｅｏｆｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓｏｆｅｘｔｅｒｎａｌｌｏａｄｉｎｇ

图２７　齿轮动态激励与负载扭矩共同作用下

轴段６应力随波动负载频率变化曲线

Ｆｉｇ．２７　Ｔｈｅｓｔｒｅｓｓｃｕｒｖｅｏｆｔｈｅ６ｔｈｓｈａｆｔｓｅｃｔｉｏｎｗｉｔｈ

ｔｈｅｃｈａｎｇｅｏｆｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓｏｆｅｘｔｅｒｎａｌｌｏａｄｉｎｇ

５　结论

在非往复机械轴系的扭转振动计算时，传统的

简化齿轮幅啮合结构为单一惯量的方式忽略了齿

轮啮合动态激励对轴系扭转振动的作用．在电机驱
动带有简单直齿轮的传动轴系工作时，恒转速电机

运行平稳，外部激励可忽略，此时轴系仍有很大的

振动噪声，这正是由于齿轮啮合动态特性的作用结

果．本文基于Ｎｅｗｍａｒｋ逐步积分法，得到多组轴系
扭转振动强迫振动响应结果．说明了齿轮啮合动态
激励是轴系扭转振动的一个重要激励源而不可忽

略．
由于齿轮啮合动态激励扭矩的作用，轴系扭转

０６４
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振动频谱中含有较大幅值的齿轮啮合激励频率及

其二倍频、四倍频等．且轴段应力最大值均出现在
主、从动轮惯量与轴系其他部件惯量的连接轴段．
因此齿轮啮合动态激励对轴系扭转振动有明显的

激振作用．若忽略齿轮啮合激励，扭转振动计算结
果则不能完整描述轴系振动特性，齿轮啮合动态激

励对轴系扭转振动的影响不能忽略．
齿轮传动作用放大了轴系扭转振动第一阶固

有频率的某一倍频值，该倍频值等于齿轮副速比，

在解决工程实际问题时，这一现象值得关注．
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