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摘要 在恒定转速下对某航空发动机附件机匣齿轮轴施加冲击扭矩的测试中出现齿轮根部折断的现象，为了分析

其原因，利用有限元隐式和显式动力学方法，对齿轮轴在冲击扭矩下考虑旋转离心应力的静、动应力响应进行了计

算分析，仿真结果与测试结果一致。根据分析结果对齿轮轴失效部位参数化建模，以齿轮轴质量最小为优化目标，

利用ＡＰＤＬ进行了失效部位的结构优化。优化结果表明，改进后的设计满足齿轮轴的功能要求，冲击载荷下产生的

动应力水平与静态下冲击载荷产生的静应力比较，动应力有较大幅度的增加，在设计过程中应对齿轮轴在较短时

间内的冲击载荷下产生的动应力加以考虑，以保证齿轮轴的强度有足够的安全裕度。
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引 言

发动机和飞机的起动系统、燃油系统、滑油系

统、液压系统等主要附件都是由发动机转子通过附

件传动装置带动的。附件传动装置是发动机的关键

构件。在整个飞行包线范围内，附件传动结构必须可

靠地工作，保证发动机和飞机所有附件的转速、转向

和所需功率符合设计要求。一般来说，涡喷、涡扇发

动机附件所需的功率约为发动机高压涡轮功率的

０２％～０５％
［１］
。机载附件的增加和发动机推力的

提高，要求附件传动所需的功率越大，传动齿轮的负

荷也越大，设计越困难。发动机正常工作时转速较

高，附件传动扭矩较小。发动机起动和急剧加速或减

速时，发电机、燃油泵等附件转子的惯性使传动扭矩

变得很大，很容易损伤传动齿轮
［２］
。宋迎东等

［３］针对

某型涡喷发动机附件传动机匣的支板在台架试车过

程中多次出现裂纹的问题，通过有限元分析得到了

该机匣的应力分布，排除了静应力引起故障的原因。

汪玉等［４］基于有限元法建立的舰船动力轴系冲击动

力学模型，计算了在不同冲击强度和动力轴系参数

条件下整个轴系的冲击性能，提出动力轴系在冲击

作用下会出现较大的位移，在舰船动力轴系的设计

中必须对轴系的冲击特性引起足够的重视，以增强

整船的可靠性和生存能力。计晨等
［５］利用有限元方

法对柴油机进行垂向冲击响应时域分析，通过主要

部件的应力响应总结了抗冲击薄弱环节。唐进元

等［６］进行了线外啮合冲击动态仿真分析，提出在冲

击载荷下，齿根最大应力大于ＩＳＯ标准静强度理论

值，最大应力位置比ＩＳＯ标准确定的最危险截面位

置偏高，冲击载荷峰值相同时，冲击时间越短，产生

的动应力越大。

针对在恒定转速下对某航空发动机附件机匣齿

轮轴施加冲击扭矩的测试中出现齿轮轴在齿轮根部

发生折断的现象，笔者以附件机匣内轴向尺寸较大

的齿轮轴为研究对象，分析齿轮轴发生折断的原因。

为了验证齿轮轴的强度，采用有限元方法对受冲击

载荷的齿轮轴进行冲击载荷下的动态冲击应力分

析。利用ＷＯＲＫＢＥＮＣＨ与ＬＳ－ＤＹＮＡ软件
［７８］对齿

轮轴在冲击扭矩下考虑旋转离心应力的静应力和动

应力进行了计算分析，并根据分析结果对齿轮轴失

效部位进行了参数化建模，以齿轮轴质量最小为优

化目标，利用ＡＰＤＬ进行了失效部位的结构优化。改

进设计后的齿轮轴强度满足其设计功能要求，保证

了齿轮轴的强度有足够的安全裕度。
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 显式动力学求解分析

显式动力学求解显式时间积分，采用中心差分

法在时间牠求加速度
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其中：∫犓┒
Ｔ
犲牕ｄ犓为当前时刻单元应力场等效节点

力；┖
ｈｇ为沙漏阻力（为克服单点高斯积分引起的沙

漏问题而引入的黏性阻力）；┖
ｃｏｎｔａｃｔ为接触力矢量。

节点的速度与位移为
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其中：╀牠＋Δ牠燉２＝０５（Δ牠牠＋Δ牠牠＋Δ牠）；╀牠－Δ牠燉２＝０５（Δ牠牠－

Δ牠牠＋Δ牠）。

新的几何构型由初始构型加上位移增量获得

牨牠＋Δ牠＝ 牨０＋ ┿牠＋Δ牠 （４）

决定模型计算速度的因素除了单元数量外，还

有单元尺寸的大小。为了保证计算收敛，显式动力学

的数值求解采用变步长积分法，每一时刻的积分步

长由当前构型网格中的最小单元决定。保证收敛的

临界时间步长必须满足

Δ牠≤ Δ牠ｃｒ＝ ２燉犽ｍａｘ

其中：犽ｍａｘ为系统模型中的最高固有振动频率，由系

统模型中最小单元的特征值方程燏┛
ｅ
－犽

２
┝
ｅ
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得到。

 齿轮轴静应力与动应力分析

齿轮轴受到一端附件油泵的随机冲击载荷，在

转速不变的情况下，负载在２ｓ内由０１Ｎ·ｍ增加

到６７２１Ｎ·ｍ。

 齿轮轴动态平衡静应力分析

为了对静态应力进行分析，并初步判断应力较

大值的分布情况，建立了考虑转速离心应力的动态

平衡应力分析模型如图 １所示，材料属性如表 １

所示。

模型中对齿轮轴的左、右两端施加 ０５２８和

６７２１Ｎ·ｍ的同向扭矩，在齿轮３内圈施加反向的

图１ 静态应力分析模型

６７７３８Ｎ·ｍ扭矩，对齿轮轴施加的初始转速为

２８４１６８ｒａｄ燉ｓ，在齿轮轴的轴承部位和齿轮３的内

圈约束轴向和径向的自由度，保留周向自由度，并设

置齿轮３和齿轮５的啮合接触对。

表 齿轮和齿轮轴材料参数

材料属性 齿轮３ 齿轮轴

弹性模量燉ＭＰａ ２１００００ ２１００００

密度燉（ｋｇ·ｍ
－３
） ７８６０ ７８６０

泊松比 ０４ ０４

屈服应力犲０２燉ＭＰａ １１３０ １１３０

对有限元模型进行计算分析后获得了齿轮轴的

等效应力和最大主应力的分布情况，分别如图 ２，３

所示。

图２ 等效应力最大值

图３ 最大主应力的最大值

表 齿轮轴最大动态平衡应力 Ｐａ

应力
不考虑离心

应力

考虑离心

应力

等效应力的最大值 ４８９×１０
８

７３６×１０
８

最大主应力的最大值 ５１２×１０
８

８５２×１０
８

较大的应力区主要分布在齿轮轴的通槽部位，

最大应力均分布在齿轮轴通槽靠近齿轮的部位。根
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据表２，最大应力值均未超过材料屈服应力。

根据以上分析，对齿轮轴进行动态冲击应力分

析时，应主要分析齿轮轴通槽部位的应力分布。

 齿轮轴动应力分析

为了计算齿轮轴的冲击应力，同时缩小计算规

模，忽略轴承刚度对系统的影响，即将轴承座部位轴

的径向和轴向自由度约束，利用齿轮３对齿轮轴提

供２７１３６ｒ燉ｍｉｎ的转速，齿轮轴的左右附件连接处

施加负载扭矩，分别为５２８和０５２８Ｎ·ｍ，轴左侧

附件的载荷冲击２ｓ内扭矩增加到６７２１Ｎ·ｍ，如

图４所示。

图４ 负载历程曲线

利用有限元方法建立齿轮轴冲击应力有限元模

型，如图５所示。

图５ 齿轮轴动态冲击应力有限元模型

分析中为了保证齿轮轴动应力的精度，在产生Ｋ

文件时对齿轮轴弹性和刚性ＰＡＲＴ单元使用全积分方

程求解。图６为齿轮啮合时的啮合激励。由于初始时刻

存在齿侧间隙造成啮合力较大幅度的波动，在前０８ｓ

内啮合力波动现象比较严重，之后啮合力趋于稳定。由

于时变啮合刚度和啮入啮出冲击的影响，动态啮合力

在恒定变化的啮合力上下小幅波动。

由图７可以看出，在１１ｓ时，齿轮轴齿轮部位

和导气孔部位的动态应力已接近轴的极限应力。在

１１８ｓ时冲击动应力犲０２超过１１３０ＭＰａ，说明测试

图６ １２ｓ内齿轮啮合激励

图７ １１ｓ应力云图

中齿轮根部发生折断是由于冲击载荷造成的动应力

过大。

 齿轮轴动强度优化设计

为了对齿轮轴动应力较大部位进行改进，根据

动应力分布对齿轮轴齿轮根部和通槽部位进行参数

化建模。在保证齿轮轴其他尺寸不变的情况下，将齿

轮根部的圆角半径ＲＲ设为参变量之一，能够保证

足够通风量的导气孔轴向尺寸作为设计计算的下

限，将导气孔分为两段，中间连接部位的轴向尺寸

ＬＬ作为参变量之一，如图８所示。

图８ 设计参变量

优化设计流程如图９所示。以质量最小化为优

化目标，以齿轮根部最大动应力ＶＡ１和导气孔部位
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最大动应力 ＶＡ２均小于材料需用应力的 ５０％（即

Ｍｉｓ）为约束条件，在ＶＡ１与 ＶＡ２均小于Ｍｉｓ时跳

出循环，作为优化终止的判据。

图９ 优化设计流程

图１０为优化后齿轮轴导气孔部位和齿轮根部

的动应力分布。

图１０ 冲击应力分布

齿轮轴优化部位的最大冲击应力在４２０ＭＰａ左

右，均小于材料的屈服应力１１３０ＭＰａ的５０％，结构

强度符合设计使用要求。

 结 论

１）在转速为２７１３６ｒ燉ｍｉｎ时，考虑旋转离心应

力的齿轮轴动态平衡静应力与准静态应力比较，幅

值增大５０％～７０％。

２）在额定转速和特定冲击扭矩下，动态冲击应

力约为静应力的１～２倍，因此在设计过程中应考虑

冲击载荷产生的动应力对齿轮轴的强度影响。

３）通过建立齿轮轴局部结构参数化模型，对其

进行结构优化，可以提高计算速度，优化结果满足齿

轮轴功能要求。
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