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摘要:为了更深入地研究齿轮副非线性动力学现象的产生机理,提出了一种高效的齿轮副瞬态接

触特性与动力学耦合分析方法。该方法考虑齿轮接触特性与系统振动之间的交互作用,将齿轮副

动态承载接触分析(DLTCA)和系统动力学分析进行耦合,形成了系统“激励-响应-反馈”闭环动力

学分析流程。研究发现,振动位移的反作用会改变齿面动态接触状态,影响动态啮合刚度和综合啮

合误差等振动激励。在共振区附近,振动位移的增大可能会使齿面出现完全脱啮,产生响应幅值跳

跃等非线性现象。增加啮合阻尼和螺旋角均会使系统非线性特性减弱直至消失。该方法可计入齿

面误差、修形、齿侧间隙等多因素的影响,并通过试验进行了验证。结果表明,该方法能够更真实地

模拟齿轮副动态啮合过程,可作为现有齿侧间隙非线性动力学的有效补充。
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Abstract:Inthispaper,anefficientmodelforanalysisofthetransientcontactanddynamicsof
gearpairsisproposedforin-depthstudyonthemechanismofnonlineardynamicsofgearpairs.
Thismodelcouplesthedynamicloadedtoothcontactanalysis(DLTCA)andthesystemdynamic
analysisbyconsideringthecouplingeffectsbetweengearcontactcharacteristicsandsystemvibra-
tion,toformaclosed-loopdynamicanalysisprocessof‘excitation-response-feedback’.According
totheresearchfindings,thereactionofdynamicdisplacementchangesthecontactstateoftooth
surfaceandaffectsthevibrationalexcitationsuchasdynamicmeshstiffnessandcompositemesh
error;theincreaseofdynamicdisplacementneartheresonanceregionmayleadtototalcontact
lossoftoothsurface,resultinginnonlineardynamicssuchasresponseamplitudejump.Howev-
er,increasingmeshingdampingandhelixangleweakensoreliminatesthenonlineardynamics.
Factorssuchastoothsurfaceerror,modificationandclearancewereincludedinthecouplingmod-
elandexperimentswereconductedtoverifyeffectivenessofthismodel.Theresultsshowthat
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theproposedmodelcansimulatethedynamicmeshingprocessofgearpairsmoreaccurately,and
canbeagoodsupplementtothecurrentmodelofclearance-typenonlineardynamics.
Keywords:dynamicloadedtoothcontactanalysis;geardynamics;dynamicmeshstiffness;nonlin-

earvibration

  由于时变啮合刚度、制造/安装误差和齿轮侧隙

等因素的影响,齿轮系统表现出典型的非线性振动

特征。齿轮系统非线性动力学长期以来都是国内外

学者研究的热点问题。以往关于齿轮系统非线性动

力学的研究多为齿侧间隙因素引起的。Blanken-
ship和Kahraman[1]较早地建立了含齿侧间隙的齿

轮副 单 自 由 度 动 力 学 模 型,搭 建 了 振 动 测 试 系

统[2-3],验证了仿真计算中出现的响应幅值跳跃、分
叉和混沌运动等非线性现象。随后的国内外关于齿

侧间隙动力学的研究多基于此理论模型,进一步改

进了建模方法或者增加了激励因素。例如:Byrtus
等[4]利用模态综合法建立了两级齿轮系统动力学模

型;文献[5-9]分别增加了齿面摩擦、齿根裂纹、偏心

率波动和非线性轴承力等对系统非线性动力学行为

的影响。这些模型中,普遍将齿侧间隙作为导致齿

轮脱啮、产生非线性现象的主要因素。
然而,齿轮啮合过程本质上是一个复杂的三维

动态接触问题。一方面,齿轮接触特性相关的啮合

刚度和综合啮合误差为系统振动提供激励;另一方

面,动态位移反作用会改变动态接触状态,进一步改

变振动激励,所以齿轮接触与系统振动之间存在显

著的耦合作用。除了齿侧间隙因素之外,理想齿轮

以及含误差或修形的齿轮在振动位移的反作用下,
也会使系统产生非线性响应。动态接触有限元法可

以有效地预测上述齿轮副瞬态振动特性的变化,但
存在预处理复杂、计算工作量大和收敛性差等问

题[10-11]。早在1978年,Kubo[12]就提出计入齿面误

差和动态位移影响的动态啮合刚度、齿面动态接触

应力的计算模型,并发现了共振区的轮齿脱啮现象。
随后,王涛等[13]和Cai等[14]等建立了类似的模型,
预测到了含误差齿轮的非线性响应。Matsumura
等[15]和Andersson等[16]也仿真发现了齿轮动态接

触状态与静载时的显著不同。Cao和Chen等[17]建

立了考虑载荷相关的直齿轮副动态啮合刚度,分析

了载荷和偏心误差对系统非线性振动的影响。Vel-
ex等[18]和Ajmi等[19]利用简单的离散刚度模型来

代替复杂的接触分析模型,建立了考虑齿面误差分

布的动态啮合刚度和动力学模型。Parker等[20]、

Eritenel等[21-22]和Dai等[23]分别采用有限元方法、

集中质量法和混合解析模型模拟了齿轮副动态接触

过程。他们的研究发现,由于振动位移过大,无侧隙

的理想或修形齿轮在共振时均可能出现轮齿完全脱

啮等非线性现象。Liu等[24]建立了考虑三维接触的

齿轮-轴系统多体动力学模型,并与接触有限元结果

进行了对比。
总体而言,国内现有文献中对齿侧间隙非线性

动力学的研究已较为透彻,但对文献[12-24]所涉及

的非齿侧间隙因素引起的非线性动力学现象的规律

还研究较少。本文考虑齿轮在动态啮合过程中啮合

激励与响应间的相互作用关系,提出了基于切片法

的齿轮副动态承载接触分析(dynamicloadedtooth
contactanalysis,DLTCA)模型,将齿轮副瞬时接触

分析与系统动力学求解相结合,建立了齿轮系统“激
励-响应-反馈”相闭环的动力学耦合分析方法,以更

深层次地研究系统非线性响应的规律。

1 齿轮副弯-扭-轴动力学模型

由于接触问题和动力学求解均涉及非线性方

程,所以为了减小计算规模,本文采用集中质量法建

立齿轮副的动力学模型。当不考虑两齿轮间的滑动

摩擦力时,计入弯曲-扭转-轴向自由度耦合的单对

斜齿轮副动力学模型如图1所示。图中,下标p表

示主动轮,下标g表示从动轮。

图1 斜齿轮副集中质量动力学模型

Fig.1Lumpedparameterdynamicmodelofahelicalgearpair
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将图1中两齿轮在各方向的振动位移均向啮合

线方向投影,可得齿轮副动态传递误差qd 为

qd =VX (1)
式中:X={xp,yp,zp,θzp,xg,yg,zg,θzg}T 为两齿轮

位移列向量;V 为投影向量,表达式为

V =[cosβbsinφ,cosβbcosφ,sinβb,rpcosβb,

-cosβbsinφ,-cosβbcosφ,-sinβb,rgcosβb]
(2)

其中,rp、rg 为两齿轮基圆半径,βb 为基圆螺旋角,φ
=α-ϕ,α为啮合角,ϕ为安装相位角。

齿轮沿法向的动态啮合总变形为

δ=qd-emd (3)
式中emd为动态综合啮合误差,将在第2节动态承载

接触分析中得到。
由牛顿第二定律可得系统运动微分方程组为

mp̈xp+cpẋxp+kpxxp+(cṁδ+kmdδ)cosβbsinφ=0
mp̈yp+cpẏyp+kpyyp+(cṁδ+kmdδ)cosβbcosφ=0
mp̈zp+cpżzp+kpzzp+(cṁδ+kmdδ)sinβb =0
Izp̈θzp+(cṁδ+kmdδ)rpcosβb =T1

mg̈xg+cgẋxg+kgxxg-(cṁδ+kmdδ)cosβbsinφ=0
mg̈yg+cgẏyg+kgyyg-(cṁδ+kmdδ)cosβbcosφ=0
mg̈zg+cgżzg+kgzzg-(cṁδ+kmdδ)sinβb =0
Izg̈θzg+(cṁδ+kmdδ)rgcosβb =-T2

􀮠

􀮢

􀮡

􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁􀪁

􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁􀪁

(4)
式中:mi(i=p,g)分别为两齿轮质量;Izi(i=p,g)分
别为两齿轮绕z轴的转动惯量;kmd为齿轮副动态啮

合刚度;cm 为齿轮副啮合阻尼;kij、cij(i=p,g;j=
x,y,z)分别为齿轮i沿j向的支承刚度和阻尼;T1

和T2 分别为两齿轮的扭矩。
啮合阻尼cm 为

cm =2ζ k-m/(1/meq,p+1/meq,g) (5)
式中:ζ为啮合阻尼比;􀭵km 为啮合刚度均值;meq,i=
Izi/r2i 为齿轮i(i=p,g)的等效质量。

将式(3)代入式(4)中,并整理成矩阵形式

M̈X(t)+ĊX(t)+K(X,t)X(t)=

P+K(X,t)e(X,t)+Ce
·(X,t)

(6)

式中:M、C 和K 分别为系统质量矩阵、阻尼矩阵和

刚度矩阵;e为综合误差向量,e=emdVT;P 为外载荷

向量。

2 动态承载接触分析

2.1 动态接触方程的建立与求解

以往学者在建立齿轮副的承载接触模型时,多

是在静态情况下完成的,即假定齿轮副在已知外载

荷P 的作用下,两齿轮缓慢靠近并逐渐进入接触状

态,求解未知的齿面载荷分布和静态传递误差。本

小节将在静态承载接触模型的基础上加以改进,建
立齿轮副的动态承载接触模型。

在不考虑摩擦的情况下,当已知齿轮副的动态

传递误差时,各接触点变形协调条件可写为

[Cbf]{F}+{uc}-{Y}=qd-{ε} (7)
式中:[Cbf]为齿面各接触点的线性宏观变形所形成

的柔度系数矩阵,主要由轮齿弯曲-剪切变形和轮体

变形组成;{F}为载荷列向量;{uc}为接触变形列向

量;{Y}为接触后的剩余间隙列向量;{ε}为初始间隙

列向量,可以包含齿轮制造误差、修形、齿侧间隙及啮

合错位等;qd 为按式(1)所定义的动态传递误差。
为了避免有限元方法求解时间长的 缺 点,[Cbf]
和{uc}采用切片法理论进行计算,计算公式参考

文献[25]。
在接触时,需要满足载荷判别条件

Yi =0,qd>εi, 当Fi>0
Yi>0,qd≤εi, 当Fi =0 (8)

  式(7)、(8)组成了齿轮副在啮合过程中的动态承

载接触方程组。在求解时,由于qd 可由系统动力学

求解得到,可将其视为已知量。判断qd 与各点初始

间隙εi 的关系:若qd≤εi,则将该点方程从总体方程

组去除;若qd>εi,则将Yi 赋为0。这样非线性接触

方程组(7)就只包含未知量{F},可通过常规迭代法

求解。

2.2 动态啮合刚度和动态综合啮合误差

齿轮动态啮合刚度是指齿轮副在正常的工作状

态下,同 时 啮 合 的 轮 齿 所 表 现 出 的 等 效 啮 合 刚

度[13]。当求解接触方程得到{F}后,齿轮副动态啮

合刚度可由各接触点的动态刚度ki 求和得到

kmd =∑
N

i=1
ki =∑

N

i=1

Fi

qd-εi
(9)

  在某一啮合位置的弹性啮合力平衡方程为

∑
N

i=1
Fi=∑

N

i=1
ki(qd-εi)  =

∑
N

i=1
kiqd-∑

N

i=1
kiεi =

kmdqd-∑
N

i=1
kiεi (10)

定义动态综合啮合误差为

emd =∑
N

i=1
kiεi/kmd (11)
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齿轮副的总啮合力为

Fd =∑
N

i=1
Fi (12)

接触点i的接触应力σci为

σci = Fi

πLiρi (1-υ21)/E1+(1-υ22)/E2  
(13)

式中:Li 为该点分段接触线长度;ρi 为综合曲率半

径;E1、E2 为两齿轮弹性模量;υ1、υ2 为泊松比。
从式(9)可以看出:齿轮在动态接触过程中的动

态啮合刚度kmd不仅是时变的,同时受齿轮误差和

修形等因素的影响;当考虑振动位移的反作用后,其
大小还与振动位移相关。同理,动态综合啮合误差

emd也与这几个因素相关。反映到系统动力学方程

中,即刚度矩阵K 和综合误差向量e 同时是时间t
和位移响应X 的函数,导致在求解时必须建立瞬时

接触与动力学的耦合分析方法。

3 齿轮接触与动力学耦合分析方法

齿轮的动态啮合过程是包含瞬时接触与系统振

动相互作用的“激励-响应-反馈”的闭环耦合过程。
从方程上看:当求解瞬时的接触方程(7)后,根据式

(9)、(11)可得到系统振动的“激励”———瞬时kmd和
emd;将二者代入动力学方程(6)并求解得到系统“响
应”———动态位移X;再通过式(1)得到接触方程(7)
的“反馈”———qd。以往多数学者在分析系统振动

时,只考虑“激励-响应”的单向关系,而未计入系统

振动对接触特性的反馈。若要考虑这种反馈关系,
必须建立二者之间的闭环耦合分析方法。

本文结合齿轮动态接触问题的特征,提出了基

于Newmark-β法的齿面瞬时接触与系统振动耦合

求解方法,具体流程如图2所示。

Newmark-β 法基本思路是在每一时刻构造并

求解静力学平衡方程,从而逼近动态响应稳态解。
当给定的积分参数满足一定条件后,该方法是无条

件收敛的。在计算第一个转速时,可以采用静态传

递误差计算出系统的初始静位移向量X0。每个转

速求解完毕后,将最后时刻的位移X 作为下一各转

速的初始位移X0。本文方法与常规Newmark法的

主要区别在于,求得每一时刻的位移响应Xt+Δt后,
需要将其返回至动态接触模型(DLTCA),求得新的

动态啮合刚度激励kmd和误差激励emd,再迭代求解

新的位移响应Xt+Δt,直至前后两次的qd 收敛,然后

才进行下一时刻的计算,如图2阴影部分所示。在

图2 齿轮副瞬时接触与系统振动耦合求解流程

Fig.2Flowchartofsolvingthecouplingmodeloftransi-
entcontactandsystemvibrationofthegearpair

计算时每个啮合周期取60个点,相对收敛容差􀭴ε取

1×10-3。此步骤的目的是保证系统在每个时刻均达

到稳态,实现“激励-响应”的闭环平衡,更真实地模

拟齿轮副的动态接触过程。

4 模型验证

以文献[2]中的齿轮系统动态响应试验为依据,
验证本文提出的齿轮接触与动力学耦合模型的正确

性。该试验台为美国theOhioStateUniversity齿

轮实验室搭建的一套用于圆柱齿轮副振动测试的装

置,已被用来开展齿廓修形和重合度对直齿轮非线

性振动的影响研究、齿侧间隙引起的幅值跳跃等现

象研究。由于测量仅得到扭转方向的位移,所以在

计算时也只取传递误差在扭转方向的位移分量。
试验齿轮的基本参数如下:主动轮和从动轮齿

数均为50,分度圆压力角为20°,齿宽为20mm,齿
顶圆直径分别为154.41mm和154.71mm。根据

文献[2]的描述,系统在各转速和扭矩时的阻尼比都

在0.02左右,所以本文在计算时选取齿轮副的啮合

阻尼比为0.02。同时,取轴承的径向刚度均为5×
108N/m,轴承的阻尼为1×104N·s/m。在输入扭

矩为170N·m时,采用本文方法计算的qd 波动部

4
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分均方根qdr与试验的对比如图3所示。qdr的计算

式为

qdr= ∑
n

i=1
qd-􀭵qd  2/n (14)

式中:􀭵qd 为qd 均值;n为数据点数。

图3 本文计算的动态传递误差和试验结果对比

Fig.3Comparisonofqdbysimulationandexperiment

试验结果表明,在共振转速附近,系统表现出强

烈的非线性响应,并出现了典型的响应幅值跳跃现

象。同时,升速过程中的幅值上跳频率要大于降速

过程中的幅值下跳频率,形成了跳跃滞后环。在二

次谐波共振区,升速和转速时所对应的响应幅值也

略有差异,但滞后环宽度和跳跃幅值相比主共振区

要小许多。与试验结果相比,本文的计算结果能够

准确地捕捉到由于轮齿分离引起的非线性响应,各
频率下的响应幅值和跳变频率也与试验数据基本吻

合,体现出很高的准确性。因此,本文所提出的齿轮

接触动力学耦合分析方法在预测系统非线性动力学

行为时是有效的。

5 计算结果与分析

以一对新的直齿轮副为例,分析系统非线性响

应的特征。主、从动轮齿数分别为31和104,模数

为4mm,分度圆压力角为20°,齿宽为60mm,轴承

刚度为5×108N/mm。动态传递误差qd 按照式(1)
进行计算。

5.1 啮合阻尼对响应的影响

取输出扭矩为500N·m,分别计算阻尼比为

0.03、0.06、0.09时无误差齿轮副在0~5000r/min
时的系统响应,结果如图4所示。可以看出,当啮合

阻尼比为0.03和0.06时,传递误差均方根qdr在主

共振转速处存在幅值跳跃现象,且升速和降速过程

所对应的跳跃速度有所差异,形成跳跃滞后环。当

阻尼比为0.06时,相比阻尼比为0.03时的情况,主
共振的滞后环有所减小,二次谐波处的滞后环消失。
当阻尼比为0.09时,升速和降速过程中的跳跃现象

消失。在主共振和高次谐波共振区外,不同阻尼比

的响应幅值差异不大。这是由于对于阻尼振动系

统,当激励频率接近系统共振频率时,系统进入阻尼

控制区,响应幅值主要受阻尼影响。当激励频率远

离共振频率时,阻尼的影响作用将显著减小。

图4 不同啮合阻尼比对动态响应的影响

Fig.4Effectsofmeshdamponthedynamicresponses

图5 不同转速下的动态啮合刚度对比

Fig.5Dynamicmeshstiffnessatdifferentrotationalspeeds

5.2 不同转速下的激励与响应对比

取阻尼比为0.03,分析动态激励在不同转速下

的变 化 规 律。以 升 速 过 程 为 例,系 统 转 速 为

2950r/min时,开始出现脱啮现象,导致振动响应

值相比2900r/min时有了大幅提高,即出现了幅值

上跳现象。分别选取转速为100、2900、2950、

5000r/min,提取各转速下的动态啮合刚度、动态

传递误差和动态啮合力,结果如图5~7所示。可以

看出,当转速为100r/min和5000r/min时,系统

振动位移较小,齿面并未出现完全脱啮现象,动态啮

合刚度与静态时基本相同,即呈现矩形波形式。

100r/min时的动态啮合力与静态啮合力基本相等,
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5000r/min时的动态啮合力稍有增大。在2900r/min
时,一个啮合周期内的动态传递误差有接近于0的部

分,相应的动态啮合力也接近于0,动态啮合刚度有所

减小。转速变为2950r/min时,齿轮副出现脱啮区

域,在该区域内传递误差小于0,啮合刚度和啮合力

均为0。此时,动态传递误差和啮合力波动显著增

加,系统呈现共振状态。由于分析对象为理想齿轮,
所以所有转速下的动态综合啮合误差始终为0。

图6 不同转速下的动态传递误差对比

  Fig.6Dynamictransmissionerroratdifferent
rotationalspeeds

图7 不同转速下动态啮合力对比

Fig.7Dynamicmeshforceatdifferentrotationalspeeds

分别观察4种转速下齿面的动态接触应力,如
图8所示。可以看出,不同转速下的齿面动态接触

应力有显著的区别。当转速为100r/min时,齿面

的接触应力与静态时基本相同,即单齿区的接触应

力要明显大于双齿区的,单双齿交界处的接触应力

出现突变。当转速为2900r/min时,最小接触应力

接近于0。当转速为2950r/min时,出现了接触应

力为0的区域,即完全脱啮区,最大接触应力在几个

所选取的转速中最大。当转速为5000r/min时,虽
然动态啮合刚度与100r/min时基本相等,但齿面

接触应力分布与100r/min时有着明显的差距,说
明动态位移对接触状态有着较大影响。

(a)100r·min-1

(b)2900r·min-1

(c)2950r·min-1

(d)5000r·min-1

图8 不同转速下的动态接触状态对比

Fig.8Dynamiccontactpatternsatdifferentrotationalspeeds

取转速为2500r/min,分别对比升速和降速时

齿面的动态接触状态、动态啮合刚度和动态啮合力,

6
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结果如图9和图10所示。从图9可以发现,升速经

过2500r/min时,齿面最小接触应力不为0,即齿

面处于完全接触状态,而降速经过2500r/min时,
最大接触应力比升速时明显提高,部分齿面的接触

应力为0,即出现完全脱啮状态。这说明当计入齿

轮接触与振动耦合作用后,系统表现出明显的非线

性特性,特别是在共振转速附近的响应对初始条件

非常敏感,初始条件不同会导致系统响应出现显著

差异。从图10可以看出,升速时齿轮副动态啮合刚

度始终大于0,且动态啮合力波动量较小,而降速时

齿轮副动态啮合刚度和动态啮合力均出现部分为0
的区域,动态啮合力幅值比升速时显著增大。

(a)升速

(b)降速

图9 2500r/min时升速和降速下的动态接触状态对比

Fig.9Comparisonofdynamiccontactpatternsat2500r/min
inthespeed-upandspeed-downprocess

(a)动态啮合刚度

(b)动态啮合力

图10 2500r/min时升速和降速下的动态啮合刚度和啮合力

Fig.10 Comparisonofdynamic meshstiffnessand mesh
forceat2500r/mininthespeed-upandspeed-down

process

5.3 修形和齿侧间隙的影响

选取修形方式为直线型齿廓修形,啮合平面上

对应的修形量为5μm,修形长度为0.3pbt,pbt为端

面基节。保持载荷不变,计算得到不同转速下的响

应,结果如图11所示。可以看出,对于给定的修形

参数,系统仍然出现了响应幅值跳跃的现象。但是,
在多数转速下,动态传递误差相比无修形时都有所

降低,且共振区的最大幅值以及升降速响应幅值跳

跃形成的滞后环都显著减小。这说明合适的修形参

数可以降低系统非线性响应的程度。

图11 修形对动态响应的影响

Fig.11Effectsoftoothmodificationonthedynamic
responses

取单侧齿侧间隙为5μm,且不考虑齿背接触状

态,计算动态传递误差均方根和均值随转速的变化

过程,结果如图12和图13所示。可以看出,计入侧

隙后,qd 均方根在不同转速下与不计入时几乎完全

相等,而qd 均值的曲线形状也基本一致,区别在于

考虑侧隙后的qd 均值比不考虑时正好大了原始侧

隙尺寸5μm。此结果可以反映出,使齿轮产生非线

性响应的真正原因在于动态啮合刚度随振动位移的

变化,齿侧间隙只是影响了振动均值。

7
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图12 计入齿侧间隙后qdr的变化

Fig.12Rootmeansquareofqdrwithtoothclearance

图13 计入齿侧间隙后qd 均值的变化

Fig.13 Meanvalueofqdwithtoothclearance

5.4 静态与动态接触激励模型的对比

通过前述分析可知,考虑瞬时接触与系统振动

耦合的动力学模型能够很好地获取系统非线性响

应。然而,由于求解规模大,对于复杂传动轮系或者

分布质量法建立的多自由度模型,计算效率将显著

下降。传统的采用静态接触激励的动力学模型不需

要进行瞬时接触分析,所以计算时间大幅减小。本

小节着重对比这两种激励模型的差异。
分别计算无误差齿轮副在螺旋角为0°和10°

时,采用两种激励模型的动态响应,结果如图14和

图15所示。从图14可以看出,静态激励动力学模

型无法捕捉到齿轮副在共振转速响应幅值跳跃的强

非线性动力学行为。但是,当输入转速远离系统共

振转速时,两种激励的计算结果具有高度一致性。
当螺旋角增加到10°后,系统的非线性响应消失,各
转速下动态响应差异非常小。在计算时间方面,静
态激励动力学模型省去了每个积分时刻的DLTCA
过程,所以计算时间显著缩短。在CPU为Corei7
10代的微型计算机上运行,采用动态激励和静态激

励的计算时间分别为20min和10s左右。因此,可
在初始设计阶段,利用静态接触激励动力学模型预

测共振转速区间,指导齿轮宏观参数设计。

图14 直齿轮不同类型激励的响应对比

Fig.14Dynamicresponsesofaspurgearpairwith
dynamicexcitationandstaticexcitation

图15 斜齿轮不同类型激励的响应对比

Fig.15Dynamicresponsesofahelicalgearpairwith
dynamicexcitationandstaticexcitation

6 结 论

本文提出了齿轮动态承载接触分析模型,结合

集中质量法,建立了齿轮瞬时接触分析与系统振动

联合求解方法,形成系统“激励-响应-反馈”闭环动

力学分析流程,并分析了啮合激励与动力学响应间

的相互作用关系。研究发现:
(1)由于齿面瞬时接触特性与系统振动之间的

相互影响,齿轮的动态啮合刚度和动态综合啮合误

差与静态接触时差别较大,使齿轮系统表现出强烈

的非线性特性。在升速和降速过程的共振区附近,
系统振动幅值较大,齿面可能出现完全脱啮现象,从
而产生响应幅值跳跃。同时,由于升降速跳跃转速

的不同,使系统响应形成典型的滞后环。

8
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(2)啮合阻尼主要影响共振区附近的动态响应,
对非共振区的响应影响不大。增加啮合阻尼和螺旋

角后均会使系统非线性特性减弱,直至消失。
(3)合理的修形参数能够降低系统非线性响应

的程度。齿侧间隙主要影响非线性响应的均值,但
对响应幅值的影响并不明显。

(4)齿轮的非线性响应主要表现在共振区附近,
在非共振区采用静态激励和动态激励所计算的响应

结果差异并不大。
与常规齿侧间隙动力学相比,本文方法的优点

在于在动力学求解时增加了齿轮副动态接触分析,
不仅能计入齿侧间隙的影响,还可以考虑齿轮误差、
修形等因素,能够计算齿轮副在振动过程中的动态

激励和接触特性,获得更为丰富的动态响应结果,可
作为齿侧间隙动力学的有效补充。限于篇幅,本文

只针对这些因素进行了初步分析。后续,可深入地

对这些参数的影响规律以及系统动力稳定性等方面

进行研究,以更深层次地把握齿轮系统非线性动力

学特征。
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