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多平行轴齿轮耦合转子系统的振动响应


张义民， 何永慧， 朱丽莎， 黄 婧， 刘 鑫， 马 辉

（东北大学机械工程与自动化学院 沈阳，１１０００４）

摘要 以一个两对斜齿轮耦合的三平行轴转子系统膨胀机子系统为研究对象，建立了斜齿轮啮合副动力学模型和

转子系统有限元模型，考虑了齿轮啮合刚度、方位角、啮合角、螺旋角以及主动轴转动方向的影响，推导出齿轮啮合

刚度矩阵。基于模态叠加法，对弯扭耦合转子系统膨胀机子系统进行了固有特性分析和瞬态方式的不平衡响应分

析，得到齿轮啮合前、后系统加载处的不平衡响应变化曲线。研究表明，齿轮间的耦合使系统之间的振动强烈，系统

可能会在某个非固有频率处不平衡响应进行积累叠加，出现最大振动的现象，同时识别出共振峰的产生机理。齿轮

耦合对转子系统动力学特性产生了很大的影响，使系统振型表现为耦合振型，必须以耦合的方式分析系统的振动

特性，为防止系统发生大的振动提供依据，对齿轮系统的设计和故障分析具有指导意义。
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引 言

近年来，ＰＡ３型离心压缩机在世界上发展得很

快，在我国广泛应用于冶金、石化和制药等领域。随

着旋转机械向着高转速、大功率的方向发展，齿轮传

动己成为转子轴承系统中重要的一类传动。机器运

转时若振动过大很容易出现各种故障，甚至造成重

大事故。转子系统中齿轮耦合是较为复杂的一类，而

转子动力学和齿轮动力学等在系统动力学的研究中

至关重要。目前，国内、外学者已经做了相应的实验

和理论研究。齿轮耦合对转子系统的动力学分析有

很大影响，大量文献致力于耦合振动的研究
［１５］
。文

献［１］建立了 ＤＨ型压缩机三齿轮耦合几何模型和

弯扭耦合振动方程，进行转子间耦合与不耦合情况

下的模态分析。文献［２］基于齿轮的啮合作用，考虑

啮合刚度和啮合阻尼，且不考虑齿侧间隙和啮合线

位置的变化，对三平行齿轮耦合转子系统进行了动

力学分析，表明齿轮耦合系统具有不同于单根转子

的振动特性。文献［３］针对细长轴的转子系统特点建

立了突变扭矩激励下的耦合转子系统动力学模型，

对模型进行求解和仿真，结果表明联轴器的刚度对

横向振动响应影响较大，使得横、纵向位移发生偏

移，同时振幅也变大。文献［４］对直齿轮轴系的弯扭

耦合振动进行研究，忽略齿轮弹性变形，建立刚性接

触的齿轮啮合模型，系统的横向振动模态计算表明

弯扭耦合在系统动力学特性分析中不可忽略。文献

［５］研究了涡轮发动机齿轮传递装置在短路扭矩激励

作用下的横向响应，分析弯曲特性对平衡转子的影

响，同时考虑齿轮和轴向扭矩对弯扭耦合的影响，表

明弯曲特性分析在转子轴承系统分析中的重要性。

在分析齿轮耦合转子系统的振动特性时，建立

的模型各不相同［６１１］
。文献［６］建立了人字齿轮转子

系统的弯扭耦合振动分析模型，对燃气轮机齿轮

转子系统进行了振动特性分析，采用耦合转子动力

学方法分析齿轮转子系统的不平衡响应。文献［７］采

用有限单元法建立含裂纹 Ｊｅｆｆｃｏｔｔ转子的有限元模

型，利用应变能释放率法得到裂纹单元的刚度矩

阵。文献［８］采用有限元法研究了直齿轮转子系统的

动力学特性，建立弯扭耦合有限元模型，该模型包含

弯扭 ３个自由度，在不平衡作用下进行了强迫振动

分析，得到啮合刚度对系统动力学响应的影响规律。

文献［９］建立了多齿轮啮合的动力学模型，该模型包

含弯扭轴 ３个方向，研究齿轮轴轴承系统的自由

受迫振动特性，表明系统某些关键参数对系统动力学

的影响。文献［１０］建立了涡轮制冷机增速齿轮转子

轴承模型，包含横向和扭转方向 １０个自由度，考虑齿

轮刚度变化和转速的影响，对单对齿轮进行了弯扭

耦合的动力学分析。文献［１１］分析了多齿轮啮合的动

态特性，建立 ３对斜齿轮的三维模型，该模型包括弯
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扭轴摆 ４个方向，明确在两种不同加载工况下，螺

旋角、加载条件对转子系统固有特性的影响程度。

笔者以一个三平行轴转子系统膨胀机子系统为

研究对象，建立了斜齿轮啮合副动力学模型和转子

系统有限元模型，其中转子系统采用梁单元来模拟，

齿轮之间的耦合作用通过啮合刚度矩阵模拟，在考

虑齿轮啮合刚度、方位角、啮合角、螺旋角和主动轴

转动方向对齿轮啮合刚度矩阵的影响下，推导齿轮

啮合刚度。对弯扭耦合转子系统膨胀机子系统进行

瞬态方式的不平衡响应分析，对比齿轮啮合前、后系

统加载处的不平衡响应变化曲线，通过与固有特性

的对比得到与之对应的隔离裕度表，并识别出共振

峰的产生机理。

 斜齿轮啮合副动力学模型

为分析平行轴齿轮耦合多转子系统的振动特

性，建立一个斜齿轮副全自由度啮合模型，且考虑弯

扭的耦合效应。如图 １所示，该系统由两个斜齿轮

副 牏，牐组成（主动轮为齿轮 牏，从动轮为齿轮 牐），取主

动轮顺时针旋转为正，逆时针旋转为负，加载形式为

不平衡激励。将啮合齿轮视为一对通过弹簧和阻尼

器联接的刚性圆盘，采用一个弹簧阻尼单元来模

拟，由于斜齿轮的传动具有重合度大的优点，齿与齿

交替啮合刚度波动小，虽然啮合刚度是时变的，但不

存在阶跃型突变，由于斜齿轮突变性不强，在计算时

将啮合刚度视为定值。斜齿轮间的啮合简化为一个

刚度为 牑牏牐的线性弹簧，弹簧沿着由螺旋角 犝牏牐确定的

轮齿的啮合线方向，并假设压为正、拉为负。齿轮的

相对位置由齿轮的方位角 犜牏牐（０≤犜牏牐＜２π）确定，方

位角定义为主动轮 牏的 牨轴逆时针旋转至中心线的

夹角。犼牏牐为主动轮牪轴正向与啮合平面的夹角，逆时

针为正，顺时针为负。

犼牏牐＝
－ 犺牏牐＋ 犜牏牐 （主动轮逆时针）

犺牏牐＋ 犜牏牐－ π （主动轮顺时针
烅
烄

烆 ）
（１）

其中：犺牏牐为啮合角。

螺旋角 犝定义为

犝＝
＞ ０ （主动轮左旋）

＜ ０ （主动轮右旋
烅
烄

烆 ）
（２）

引入 ｓｇｎ函数

ｓｇｎ＝
１ （主动轮 牏逆时针）

－ １ （主动轮 牏顺时针
烅
烄

烆 ）
（３）

齿轮质心 爭的位移向量表示为

┨牏牐＝ ［牨牏 牪牏 犤牫牏 牨牐 牪牐 犤牫牐］
Ｔ

（４）

图 １ 斜齿轮副三维动力学模型

其中：牨，牪为横向自由度；犤牫为扭转自由度。

根据图 １模型建立斜齿轮副运动微分方程为

牔牏牨牏－ 牑牏牐┺牏牐（牠）ｃｏｓ犝牏牐ｓｉｎ犼牏牐＝ 牔牏牉牏犽牏
２
ｃｏｓ犽牏牠 （５ａ）

牔牏牪牏＋ 牑牏牐┺牏牐（牠）ｃｏｓ犝牏牐ｃｏｓ犼牏牐＝ 牔牏牉牏犽牏
２
ｓｉｎ犽牏牠 （５ｂ）

爥牏犤

牫牏＋ ｓｇｎ牜牏牑牏牐┺牏牐（牠）ｃｏｓ犝牏牐＝ ｓｇｎ爴牏 （５ｃ）

牔牐牨牐＋ 牑牏牐┺牏牐（牠）ｃｏｓ犝牏牐ｓｉｎ犼牏牐＝ 牔牐牉牐犽牐
２
ｃｏｓ犽牐牠（５ｄ）

牔牐牪牐－ 牑牏牐┺牏牐（牠）ｃｏｓ犝牏牐ｃｏｓ犼牏牐＝ 牔牐牉牐犽牐
２
ｓｉｎ犽牐牠 （５ｅ）

爥牐犤

牫牐＋ ｓｇｎ牜牐牑牏牐┺牏牐（牠）ｃｏｓ犝牏牐＝ ｓｇｎ爴牐 （５ｆ）

其中：┺牏牐（牠）为齿轮副 牏牐在啮合线方向的相对位置，

用位移向量表示为

┺牏牐（牠）＝ （－ 牨牏ｓｉｎ犼牏牐＋ 牨牐ｓｉｎ犼牏牐＋ 牪牏ｃｏｓ犼牏牐－

牪牐ｃｏｓ犼牏牐＋ ｓｇｎ牜牏犤牫牏＋ ｓｇｎ牜牐犤牫牐）ｃｏｓ犝牏牐 （６）

将以上方程组写成矩阵形式为

┝牏牐┨

牏牐＋ ┓牏牐┨


牏牐＋ ┛牏牐┨牏牐＝ ┖牥 （７）

其中：┝牏牐为质量矩阵；┓牏牐为比例阻尼矩阵；┛牏牐为啮

合刚度矩阵；┖牥为外力向量。

┝牏牐，┓牏牐表示为

┝牏牐＝ ｄｉａｇ（牔牏，牔牏，爥牏，牔牐，牔牐，爥牐） （８）

┓牏牐＝ 犜┝＋ 犝┛ （９）

在与固有特性作对比时，利用 ＭｏｄａｌＡｎａｌｙｓｉｓ
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（ＱＲ阻尼法）对齿轮转子系统进行固有特性分析，

阻尼形式为比例阻尼，即用 犜阻尼和 犝阻尼
［１２］来表

示，取值为

犜＝
２犢牔牜１犽牜１犽

２
牜２－ ２犢牔牜２犽牜２犽

２
牜１

犽
２
牜２－ 犽

２
牜１

（１０）

犝＝
２犢牔牜２犽牜２－ ２犢牔牜１犽牜１

犽
２
牜２－ 犽

２
牜１

（１１）

通常情况下取 犢牔牜１＝犢牔牜２＝犢牔。其中：犽牜１和 犽牜２分

别为第 １阶和第 ２阶临界转速；犢牔牜１和 犢牔牜２分别为对

应的第 １和第 ２阶模态阻尼比。

┛牏牐＝ 牑牏牐犜
Ｔ
牏牐犜牏牐 （１２）

犜牏牐＝ ［－ ｓｉｎ犼牏牐ｃｏｓ犝牏牐，ｃｏｓ犼牏牐ｃｏｓ犝牏牐，ｓｇｎ牜牏ｃｏｓ犝牏牐，

ｓｉｎ犼牏牐ｃｏｓ犝牏牐，－ ｃｏｓ犼牏牐ｃｏｓ犝牏牐，ｓｇｎ牜牐ｃｏｓ犝牏牐］（１３）

┖牥＝ ［牔牏牉牏犽牏
２
ｃｏｓ犽牏牠，牔牏牉牏犽牏

２
ｓｉｎ犽牏牠，ｓｇｎ爴牏，

牔牐牉牐犽牐
２
ｃｏｓ犽牐牠，牔牐牉牐犽牐

２
ｓｉｎ犽牐牠，ｓｇｎ爴牐］

Ｔ
（１４）

 转子系统有限元模型

以大型转子系统膨胀机子系统为研究对象，基

于有限元方法建立齿轮转子轴承系统的有限元模

型，如图 ２所示。该模型包括膨胀机大齿轮轴、膨胀

机 Ｓｔａｇｅ２和膨胀机 Ｓｔａｇｅ１，该膨胀机子系统共有 ２

对齿轮啮合，轮齿综合啮合刚度通过 ＧＢ３４８０１９９７

确定，如表 １所示。

图 ２ 膨胀机子系统有限元模型图

表  齿轮啮合参数

部件
啮合刚度

牑牏牐燉（Ｎ·ｍ
－１
）

方位角

犜牏牐燉（°）

符号函

数 ｓｇｎ

螺旋角

犝燉（°）

啮合角

犺牏牐燉（°）

膨胀机

大齿轮轴 ４５５×１０
９ ９０ １ －１３ ２０

膨胀机

小齿轮级 ２
１７４×１０

９ １８０ －１ －１３ ２０

膨胀机

小齿轮级 １
１６９×１０

９ ０ －１ －１３ ２０

齿轮啮合矩阵 ┛牏牐与 ５个参数相关，分别为齿轮

啮合刚度 牑牏牐、方位角 犜牏牐、啮合角 犺牏牐、螺旋角 犝和符号

函数 ｓｇｎ。此矩阵为一个通用啮合矩阵，对于任意工

况下的齿轮啮合均适用。齿轮啮合通过Ｍａｔｒｉｘ２７单

元啮合，如图 ３所示，矩阵为 １２×１２的完全对称矩

阵，为了分析弯扭任意形式下的动力学特性，可以

通过改变耦合项实现。不考虑轴向振动和绕 牨，牪的

摆动，框内的值只需根据式（１３）填入即可，其余项设

置为 ０。

图 ３ 考虑弯扭耦合后的啮合刚度矩阵形式

 不平衡响应分析

基于有限元法，利用 Ａｎｓｙｓ对膨胀机子系统进

行不平衡响应分析，采用瞬态响应得到系统的临界

转速和隔离裕度，将结果与系统的固有特性进行对

比，识别出共振峰的产生机理。根据ＡＰＩ６１７（美国石

油协会）标准，笔者对膨胀机子系统不平衡量的施加

位置和大小进行确定，如图 ２和表 ２所示。

表  不平衡量的加载

部件
转速燉

（ｒ·ｍｉｎ
－１
）
质量燉ｋｇ

不平衡量燉

（ｇ·ｍｍ
－１
）
施加位置

膨胀机

大齿轮轴 １２０１ ２６７９２８６ ５６６６４３２７
膨胀机

轴端

膨胀机

小齿轮级 １
１１３５８ １７３７６５ ３８８５９３ 螺母 １处

膨胀机

小齿轮级 ２
９０３５ ４６７７４５ １３１４９６６ 螺母 ２处

完成不平衡量加载后，利用 Ａｎｓｙｓ对膨胀机子

系统进行瞬态响应分析，得到膨胀机 ２级和 １级螺

母处的不平衡响应曲线如图 ４和图 ５所示。

通过膨胀机螺母处不平衡响应曲线分析可得振

幅最大值处对应的临界转速，如表 ３所示，得到膨胀

机 ２级、１级处放大因子，由于放大因子均不大于

２５，根据 ＡＰＩ６１７标准可知无须求解对应的隔离裕

９２５第 ４期 张义民，等：多平行轴齿轮耦合转子系统的振动响应



图 ４ 膨胀机 ２级螺母处不平衡响应曲线

图 ５ 膨胀机 １级螺母处不平衡响应曲线

度，膨胀机子系统稳定。将临界转速与转子系统膨胀

机子系统的固有频率进行对比，识别出共振峰产生

的机理，如表 ４所示。通过瞬态响应分析识别出转子

系统膨胀机子系统的临界转速，为防止系统发生大

的振动提供了理论依据；通过瞬态响应与固有特性

振型的对比可知，齿轮耦合对膨胀机子系统的临界

转速和振型产生了影响：齿轮耦合的作用使得瞬态

响应在非固有频率处出现较大的峰值，膨胀机２级

表  膨胀机瞬态响应临界转速表

膨胀机

子系统

临界转燉

（ｒ·ｍｉｎ
－１
）

放大因

子 ＡＦ

隔离裕度燉％

实际 要求

是否满

足标准

膨胀机小

齿轮级 ２
４４２０ １３６ 燉 燉 是

膨胀机小

齿轮级 １
８３７７ ２２１ 燉 燉 是

表  瞬态响应临界转速与固有频率的对比

膨胀机轴
瞬态响应

特性

固有频

率燉Ｈｚ
振型分析

膨胀机 ２级

（螺母处）

４４２０ｋｒ燉ｍｉｎ

（７３７Ｈｚ）

６４３０７

８３５０４

耦合振型（膨胀

机 ２轴占主导）

膨胀机 １级

（螺母处）

８３７７ｋｒ燉ｍｉｎ

（１３９６Ｈｚ）

１４０６５

１８８４５

耦合振型（膨胀

机 １轴占主导）

的临界转频介于固有频率之间，对应为耦合振型。

根据模态叠加法，对照表 ４可知，膨胀机 ２级螺

母处的频率为 ７３７Ｈｚ，固有特性中固有频率为

６４３０７Ｈｚ和 ８３５０４Ｈｚ，后者对应的振型为耦合振

型（膨胀机 ２轴占主导），说明此时由于齿轮耦合作

用发生了频率的偏移，通过放大因子的计算可知隔

离裕度满足 ＡＰＩ６１７标准系统为安全的；膨胀机 １

级螺母处的瞬态响应特性也同样。为了分析齿轮耦

合对转子系统膨胀机子系统响应的影响，对系统各

个位置进行不平衡响应分析，同时进行两种情况的

对比，分别为考虑齿轮弯扭耦合的作用与不考虑齿

轮耦合的作用，如图 ６和图 ７所示。可知，对应位置

的幅值和临界转速都不相同，在齿轮耦合的情况下

膨胀机 ２级螺母处和右轴承处都出现新的临界转

速，对应的幅值较原来的幅值大得多，如膨胀机 ２级

螺母处新的临界转速（１４８３５ｋｒ燉ｍｉｎ）对应的幅值

为 １０１×１０
４
ｍ，为原幅值的一倍多；不考虑齿轮耦

合的影响，膨胀机子系统不会出现明显的振动。产生

这种情况的原因是齿轮的耦合对系统的不平衡响应

影响很大，膨胀机子系统的振动分析必须考虑齿轮

耦合的影响，多对齿轮耦合的转子系统必须考虑齿

轮耦合的作用。

在大型齿轮转子系统中，由于齿轮间的耦合，系

图 ６ 膨胀机 ２级螺母处不平衡响应曲线

图 ７ 膨胀机 ２级右轴承处不平衡响应曲线

０３５ 振 动、测 试 与 诊 断 第 ３２卷



统各轴之间的耦合振动较强烈，表现为对应的耦合

振型，因此不能仅仅通过固有特性判断系统的振动

最大值，须以耦合的方式分析系统的固有特性，防止

在齿轮耦合作用下系统会在某个非固有频率处不平

衡响应进行积累叠加，出现最大振动的现象。

 结 论

１）考虑两对齿轮啮合，建立了一个斜齿轮副三

自由度啮合模型，结合膨胀机子系统，考虑了弯扭

耦合效应。建立模型过程中对啮合刚度矩阵进行了

综合考虑，包括齿轮啮合刚度、方位角、啮合角、螺旋

角及主动轴旋转方向 ５个因素。

２）在考虑齿轮弯扭耦合与不耦合的情况下，对

弯扭耦合齿轮系统进行瞬态响应的不平衡分析，得

到膨胀机子系统的不平衡响应曲线，通过与固有特

性的对比得到与之对应的隔离裕度表。结果表明，膨

胀机子系统是安全的，同时在系统分析时必须考虑

齿轮耦合的影响。

３）对转子系统膨胀机子系统进行不平衡响应

分析，考虑齿轮耦合与不耦合两种情况，由于齿轮间

的耦合，系统各轴之间的振动强烈，因此必须以耦合

的方式分析系统的固有特性，防止在齿轮耦合作用

下系统可能会在某个非固有频率处不平衡响应进行

积累叠加，出现最大振动的现象。
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