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人字齿轮传动的动态特性分析
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摘　要：为了降低人字齿轮传动的振动噪声，对其动态特性进行研究．在综合考虑轮齿刚度激励、误差激励
和啮合冲击激励的基础上，应用集中参数法建立人字齿轮弯 －扭 －轴耦合的动力学模型．根据牛顿力学定
律，推导出相应的运动微分方程．讨论了各种激励和轮齿修形对人字齿轮动态特性的影响．以一对人字齿轮
为例进行动态试验，结果表明，修形前后齿轮箱的结构振动与理论分析结果相符合，验证了理论分析的正

确性．
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　　人字齿轮因具有承载能力高，工作平稳性好
等优点［１］，在舰船传动装置中被大量采用．船舶
噪声关系到行船的安全，而齿轮相互啮合产生的

振动与噪声是船舶噪声的主要组成部分［２］．国内
外学者在齿轮系统动力学研究方面已取得许多卓

有成效的成果［３－６］，但是到目前为止，对于人字齿

轮系统动力学还鲜有深入的研究，一般把它作为

直齿轮考虑，从而忽略了轴向振动．
本文针对人字齿轮均载传动的特点，综合考

虑刚度激励、误差激励和啮合冲击激励的影

响［７－９］，建立了人字齿轮弯 －扭 －轴耦合的动力
学模型，讨论了激励和轮齿修形对人字齿轮动态

特性的影响．修形前后齿轮箱结构振动的动态检
测与理论分析所得出的结论相符合．

１　人字齿轮动力学模型的建立
综合考虑刚度激励、误差激励和啮合冲击激励

的影响，采用集中参数法建立人字齿轮弯－扭－轴
耦合的振动分析模型．根据牛顿力学定律，由图１
可得系统的运动微分方程为

ｍｐ̈ｙｐ１＋ｃｐ１ｙｙｐ１＋ｋｐ１ｙｙｐ１＋ｃｐｙ（ｙｐ１－ｙｐ２）＋
ｋｐｙ（ｙｐ１－ｙｐ２）＝－Ｆｙｐ１，



ｍｐ̈ｚｐ１＋ｃｐｚ（ｚｐ１＋ｚｐ２）＋ｋｐｚ（ｚｐ１＋ｚｐ２）＝－Ｆｚ１，
Ｉｐ１̈θＰ１ ＝Ｔｐ１－Ｆｙｐ１Ｒｐ１，

ｍｇ̈ｙｇ１＋ｃｇ１ｙｙｇ１＋ｋｇ１ｙｙｇ１＋ｃｇｙ（ｙｇ１－ｙｇ２）＋
ｋｇｙ（ｙｇ１－ｙｇ２）＝Ｆｙｇ１，

ｍｇ̈ｚｇ１＋ｃｇ１ｚｚｇ１＋ｋｇ１ｚｚｇ１＋ｃｇｚ（ｚｇ１＋ｚｇ２）＋
ｋｇｚ（ｚｇ１＋ｚｇ２）＝Ｆｚ１，
Ｉｇ１̈θｇ１ ＝－Ｔｇ１＋Ｆｙｇ１Ｒｇ１，

ｍｐ̈ｙｐ２＋ｃｐ２ｙｙｐ２＋ｋｐ２ｙｙｐ２＋ｃｐｙ（ｙｐ２－ｙｐ１）＋
ｋｐｙ（ｙｐ２－ｙｐ１）＝－Ｆｙｐ２，

ｍｐ̈ｚｐ２＋ｃｐｚ（ｚｐ２＋ｚｐ１）＋ｋｐｚ（ｚｐ２＋ｚｐ１）＝－Ｆｚ２，
Ｉｐ２̈θＰ２ ＝Ｔｐ２－Ｆｙｐ２Ｒｐ２，

ｍｇ̈ｙｇ２＋ｃｇ２ｙｙｇ２＋ｋｇ２ｙｙｇ２＋ｃｇｙ（ｙｇ２－ｙｇ１）＋
ｋｇｙ（ｙｇ２－ｙｇ１）＝Ｆｙｇ２，

ｍｇ̈ｚｇ２＋ｃｇ２ｚｚｇ２＋ｋｇ２ｚｚｇ２＋ｃｇｚ（ｚ０ｇ２＋ｚｇ１）＋
ｋｇｚ（ｚｇ２＋ｚｇ１）＝Ｆｚ２，
Ｉｇ２̈θｇ２ ＝－Ｔｇ２＋Ｆｇ２Ｒｇ２．

式中：ｋ１和ｃ１分别为左端齿轮副的扭转刚度和阻
尼；ｋ２和 ｃ２分别为右端齿轮副的扭转刚度和阻
尼；ｋｐｙ和ｃｐｙ分别为小轮轴的弯曲刚度和阻尼；ｋｇｙ
和ｃｇｙ分别为大轮轴的弯曲刚度和阻尼；ｋｐｚ和 ｃｐｚ
分别为小轮轴的拉伸（压缩）刚度和阻尼；ｋｇｚ和
ｃｇｚ分别为大轮轴的拉伸（压缩）刚度和阻尼．需要
说明的是将啮合冲击激励放在 Ｔｉｊ项中；将轴向
位移激励（当齿轮转速趋近于零时，由轮齿加工误

差和安装误差引起的人字齿轮轴向位移随着轮齿

啮合（齿频）和轴的回转（轴频）产生周期性变化

是系统高速运转时产生振动的激励之一）做为误

差激励放在Ｆｚｊ（ｊ＝１，２）项中．
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图１　人字齿轮传动分析模型

２　激励和轮齿修形对人字齿轮动态
特性的影响

　　分别讨论各种激励和轮齿修形对人字齿轮动
态特性的影响．以一对人字齿轮为例，小轮的转速
为２８８１ｒ／ｍｉｎ，大轮的扭矩为２０００Ｎ·ｍ，齿轮
的参数见表１．

表１　人字齿轮的参数

齿轮 齿数 模数／ｍｍ 压力角／（°） 螺旋角／（°） 齿宽／ｍｍ 旋向 退刀槽宽度／ｍｍ

小齿轮

大齿轮

３１

１０２
４．５ ２０ ２８．３４ ９０×２

右左旋

左右旋
７０

２１　激励对人字齿轮动态特性的影响
利用人字齿轮承载接触分析，计算得到一个

啮合周期内不同啮合位置的接触力和接触变形，

从而得到轮齿啮合刚度激励．关于刚度激励、啮合
冲击激励和轴向位移激励的计算已另文撰写，这

里仅给出最终的结果．
２１１　刚度激励的影响

这里忽略误差激励和啮合冲击激励，仅考虑

刚度激励（图２）．其对人字齿轮振动加速度的影
响见图３．
２１２　啮合冲击激励的影响

这里忽略刚度激励和误差激励，仅考虑啮合

冲击激励（图４）．其对人字齿轮振动加速度的影
响见图５．

２１３　轴向位移激励的影响
这里忽略刚度激励和啮合冲击激励，仅考虑

轴向位移激励（图６）．其对人字齿轮振动加速度
的影响见图７．
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图２　人字齿轮啮合综合刚度曲线
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图３　刚度激励下人字齿轮振动加速度响应
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图４　人字齿轮副的啮入冲击力曲线
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图５　啮合冲击激励下人字齿轮振动加速度响应
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图６　轴向位移曲线
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图７　轴向位移激励下人字齿轮振动加速度响应

２２　轮齿修形对人字齿轮动态特性的影响
２２１　未修形情况

未修形情况下人字齿轮振动加速度响应见

图８．
２２．２　齿廓修形情况

图９为某齿廓修形（小轮齿廓采用三段修
形，具体请参照文献［１０］）情况下的振动加速度
响应．
２２３　同时进行齿廓修形和齿向修形情况

图１０为同时进行齿廓修形和齿向修形（小
轮齿廓采用三段修形，齿向采用一段抛物线修

形）情况下的振动加速度响应．
　　表２为未修形与齿廓修形以及未修形与同时
进行齿廓和齿向修形的振动加速度均方根值的

比较．
　　由表２可以看出：①齿轮副啮合线上相对振
动加速度和齿轮轴向振动加速度要远大于齿轮横

向振动加速度，因此前两者是引起人字齿轮振动

噪声的主要原因．②刚度激励和冲击激励是引起
啮合线方向振动的主要原因，轴向位移激励对啮

·４２１· 哈　尔　滨　工　业　大　学　学　报　　　　　　　　　　　　　第４３卷　
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图８　未修形下的人字齿轮振动加速度响应
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图９　齿廓修形下人字齿轮振动加速度响应
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（ｂ）左端齿轮副啮合线方向相对振动

图１０　齿廓、齿向修形下人字齿轮振动加速度响应

合线方向振动几乎没有影响．③ 轴向位移激励
是引起轴向振动的主要原因．轴向位移激励中齿
频激励是引起轴向振动的主要原因，轴频激励由

于频率较低，对振动基本不产生影响．④ 齿廓修
形可以降低齿轮的扭转振动，而对轴向振动无明

显作用．⑤ 同时采用齿廓修形和齿向修形可以降
低齿轮的扭转振动和轴向振动．
表２　未修形与齿廓修形及齿廓、齿向修形振动加速度情况

轮齿修形

状态

振动加速度均方根／（ｍ·ｓ－２）

齿轮副圆

周方向

小轮轴

向振动

加速度下降／％

齿轮副圆

周方向

小轮轴

向振动

未修形 ２８．２８５６ ２０．９８７０

齿廓修形 ２０．５９０６ ２０．４２０７ ２７．２ ２．０

齿廓齿向修形 １９．８０３５ １１．４７１４ ３０．０ ４５．０

３　人字齿轮传动振动试验
３１　试验工况

修形前试验运行参数见表３，修形后试验扭
矩加载方向反向，其他参数与修形前相同．
表３　试验工况和试验参数

电机

转速／

（ｒ·ｍｉｎ－１）

齿轮箱低速

轴转速／

（ｒ·ｍｉｎ－１）

齿轮箱高

速轴转速／

（ｒ·ｍｉｎ－１）

扭矩／

（Ｎ·ｍ）

运行

时间／

ｍｉｎ

扭矩方向

（从试验箱

外侧看）

３００ ８７６ ２８８１ ２０００ ３０ 逆时针

３２　振动测点布置
在箱体基脚的底法兰上布置６个加速度传感

器（１＃～６＃测点），测量试验齿轮箱的结构振动，测

·５２１·第７期 王成，等：人字齿轮传动的动态特性分析



点布置如图１１所示．其中，测点１＃～４＃和６＃测量
齿轮各径向的振动，而测点 ５＃测量齿轮轴向
振动．
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图１１　振动测点布置图

３３　振动测试分析系统
振动测试分析系统主要包括加速度传感器、

放大器、数据采集分析系统、磁带记录仪和动态信

号分析仪等．
　　表 ４为修形前后的振动加速度平均值．从
表４中可以看出，齿轮齿廓修形对于径向振动具
有良好的改进效果，振动加速度平均下降约

２０％～３０％．齿轮的轴向振动是由于人字齿轮因
均载需要而产生的轴向位移引起的，齿廓修形对

其没有影响，需要采取进一步的减振措施．以上结
论与理论分析中的相关结论基本一致．
表４　修形前后的振动加速度平均值及变化情况

测点
加速度／（ｍ·ｓ－２）

修形后 修形前
修形后振动加速度下降

１＃ ３０１ ３３３ １０

２＃ ５７０ ７２３ ２１

３＃ ２８６ ３６２ ２１

４＃ ３２０ ４６４ ３１

５＃ ２３８ ２０５ －１４　

６＃ ２９６ ４９８ ４１

４　结　论
１）综合考虑轮齿刚度激励、误差激励和啮合

冲击激励的影响，建立人字齿轮弯 －扭 －轴耦合
的动力学模型，推导出相应的运动微分方程．
２）讨论了各种激励和轮齿修形对人字齿轮

动态特性的影响．
３）人字齿轮传动动态试验所获得的结论与

理论分析得出的结论基本一致．
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