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含弹性支撑的船用减速器箱体动态特性

周建星，刘　更，吴立言
（西北工业大学 机电学院，７１００７２西安）

摘　要：为分析弹性支承对船用减速器动态特性的影响，提高其动态性能，综合考虑齿轮时变啮合刚度、齿
轮偏心误差及啮合误差等因素的影响，依据各零件作用力传递关系，建立传动系统动力学模型，计算系统动

态激励．采用有限元法构建齿轮箱稳态动响应分析模型，应用弹簧单元对其底部支撑进行模拟，依据自编制
动响应求解流程，对齿轮箱在系统动激励作用下的稳态响应进行求解，得到齿轮箱节点振动加速度响应时域

历程及其频谱．引入齿轮箱隔振系统频率比概念，分析支撑刚度对齿轮箱振动传递及倾斜变形的影响，发现
当频率比为２～３时可达到较好的支撑效果，为齿轮箱的设计提供了理论依据．
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中图分类号：ＴＨ１１３ 文献标志码：Ａ 文章编号：０３６７－６２３４（２０１２）０７－００９７－０５

Ｖｉｂｒａｔｉｏｎａｎａｌｙｓｉｓｏｆｍａｒｉｎｅｐｌａｎｅｔａｒｙｒｅｄｕｃｅｒｗｉｔｈｅｌａｓｔｉｃｓｕｐｐｏｒｔ

ＺＨＯＵＪｉａｎｘｉｎｇ，ＬＩＵＧｅｎｇ，ＷＵｌｉｙａｎ

（ＳｃｈｏｏｌｏｆＭｅｃｈａｔｒｏｎｉｃｓ，ＮｏｒｔｈｗｅｓｔｅｒｎＰｏｌｙｔｅｃｈｎｉｃａｌＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙ７１００７２Ｘｉ’ａｎ，Ｃｈｉｎａ）

Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ｉｎｏｒｄｅｒｔｏａｎａｌｙｚｅｔｈｅｄｙｎａｍｉｃｅｆｆｅｃｔｓｏｆｅｌａｓｔｉｃｓｕｐｐｏｒｔｏｎｄｙｎａｍｉｃｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｏｆｍａｒｉｎｅｐｌａｎ
ｅｔａｒｙｒｅｄｕｃｅｒ，ｔｈｅｄｙｎａｍｉｃｍｏｄｅｌｏｆｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎｓｙｓｔｅｍｉｓｓｅｔｕｐｉｎｃｏｎｓｉｄｅｒａｔｉｏｎｏｆｔｈｅｔｉｍｅｖａｒｙｉｎｇｍｅｓｈ
ｓｔｉｆｆｎｅｓｓａｎｄｇｅａｒｅｒｒｏｒ，ａｎｄｔｈｅｄｙｎａｍｉｃｅｘｃｉｔａｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅｓｙｓｔｅｍａｒｅｃａｌｃｕｌａｔｅｄ．Ｔｈｅｄｙｎａｍｉｃｒｅｓｐｏｎｓｅｍｏｄｅｌ
ｏｆｔｈｅｇｅａｒｂｏｘｉｓｓｅｔｕｐｂｙｕｓｉｎｇｆｉｎｉｔｅｅｌｅｍｅｎｔｍｅｔｈｏｄａｎｄｓｏｌｖｅｄｂｙｕｓｉｎｇｍｏｄｅｓｕｐｅｒｐｏｓｉｔｉｏｎｍｅｔｈｏｄ．Ｔｈｅｎ
ｔｈｅｔｉｍｅｈｉｓｔｏｒｙａｎｄｓｐｅｃｔｒｕｍｏｆｎｏｄｅａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｏｆｔｈｅｇｅａｒｂｏｘａｒｅｏｂｔａｉｎｅｄ，ａｎｄｔｈｅｅｆｆｅｃｔｏｆｓｕｐｐｏｒｔｓｔｉｆｆ
ｎｅｓｓｏｎｖｉｂｒａｔｉｏｎｔｒａｎｓｆｅｒａｎｄｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｏｆｔｈｅｇｅａｒｂｏｘａｒｅｒｅｓｅａｒｃｈｅｄ．Ｔｈｅｓｔｕｄｙｐｒｏｖｉｄｅｓｕｓｅｆｕｌｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ
ｇｕｉｄｅｌｉｎｅｔｏｔｈｅｄｅｓｉｇｎｏｆｔｈｅｍａｒｉｎｅｇｅａｒｂｏｘ．
Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｇｅａｒｂｏｘ；ｐｌａｎｅｔａｒｙｇｅａｒｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ；ｔｉｍｅｖａｒｙｉｎｇｍｅｓｈｓｔｉｆｆｎｅｓｓ；ｖｉｂｒａｔｉｏｎ；ｅｌａｓｔｉｃｓｕｐｐｏｒｔ；
ｄｙｎａｍｉｃｒｅｓｐｏｎｓｅ

收稿日期：２０１１－０４－２６．
作者简介：周建星（１９８２—），男，博士研究生；

刘　更（１９６１—），男，教授，博士生导师．
通信作者：刘　更，ｎｐｕｌｉｕｇ＠ｍａｉｌ．ｎｗｐｕ．ｅｄｕ．ｃｎ．

　　齿轮传动装置是船用主动力装置的重要组成
部分，具有传递功率大、用途特殊、结构复杂的特

点，而且通过形式多样的传动装置可以创新出高

效率的主动力推进系统［１］．由于不可避免的齿轮
啮合刚度波动及误差激励作用，使齿轮箱会产生

振动［２］，不仅影响传动系统稳定性，而且对其他

电子设备造成干扰；因此，对齿轮箱动态特性的准

确预估，就显得尤为重要．国内外学者对此也做
出了大量研究［３－７］．林腾蛟等［３］综合考虑齿轮系

统中各项内部激励，对船用齿轮箱动态特性进行

了分析，Ｆ．Ｋ．Ｃｈｏｙ等［４］对齿轮箱模态及动响应

进行了计算，并与实验结果做出了对比，发现仿真

与实验结果具有很好的一致性．ＵＳｅｌｌｇｒｅｎ等［５－６］

采用有限元法对齿轮箱动响应及噪声辐射做出分

析，针对分析模型中不同的轴承连接形式对动响

应的影响做出了分析，ＳＡＭｏｈａｍｅｄ［６］等采用声
固耦合的方法对齿轮箱在时变刚度激励作用下的

声辐射进行了分析；

由于齿轮箱结构及传动系统的复杂性，这些

研究均做了过多的简化．本文综合考虑齿轮时变
啮合刚度、误差等因素的影响，对系统动载荷进行

求解．采用自主研发的动响应计算流程对齿轮箱
稳态动响应进行了分析．



１　齿轮箱激励计算
１１　分析模型简述

本文分析对象为功率分流式行星传动减速

器，如图１所示．
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图１　功率分流式行星传动系统简图

　　系统由差动级轮系（太阳轮、３个行星轮、内
齿环和行星架）和封闭级轮系（太阳轮、５个行星
轮、内齿环和行星架）两级传动联结组成，其中封

闭级行星传动的行星架是固定的．系统功率Ｐｉ由
差动级太阳轮输入，分为两路，一路为 Ｐ１传递于
差动级行星架，另一路Ｐ２通过内齿圈传递于第二
级，最终再与Ｐ１汇合输出．
１２　系统动力学模型构建

减速器系统的主要激励源是轮齿啮合的动态

激励，这种激励通过传动系统（齿轮体、轴和轴

承）传给齿轮箱，使箱体振动，并辐射噪声［８］．为
合理地计算出传动系统激励及传递于箱体的动载

荷，本文采用线性规划法对齿轮时变啮合刚度进

行求解［９］，并同时考虑各齿轮偏心误差（Ｅ，β）及
各齿轮副啮合误差 ｅ的影响，采用动力学方法对
系统动态激励进行求解．

齿轮系统动力学模型如图２所示，采用弹簧
来代替各零件的支承刚度、扭转刚度及齿轮啮合

刚度，取行星架中心为坐标原点．图中Ｋ为刚度，θ
为转角，角标中ｒ代表内齿圈，ｓ代表太阳轮，ｐ代
表行星轮，ｃ为行星架．系统广义坐标中Ｘ，Ｙ为横
向微位移；ｕ为扭转微位移．
　　将系统中各零件误差及相对于理论位置所产
生的微位移，转化为各个零件在弹簧作用方向上

的“等价误差”，再将其以作用力的形式表示，则

太阳轮与行星轮及行星轮与内齿圈的啮合力

Ｐｓｐｉ＝Ｋｓｐｉ［ｘｓｓｉｎＡｉ＋ｙｓｃｏｓＡｉ＋ｕｓ－ｘｐｉｓｉｎα－

　　ｙｐｉｃｏｓα－ｕｐｉ＋Ｅｓｉ（ｔ）＋Ｅｓｐｉ（ｔ）－ｅｓｐｉ（ｔ）］，

Ｐｒｐｉ＝Ｋｒｐｉ［－ｘｒｓｉｎＡ′ｉ＋ｙｒｃｏｓＡ′ｉ－ｕｒ＋ｘｐｉｓｉｎα－

　　ｙｐｉｃｏｓα＋ｕｐｉ－Ｅｒｉ（ｔ）－Ｅｒｐｉ（ｔ）－ｅｒｐｉ（ｔ）］










．

式中：

Ｅｓｉ＝－Ｅｓ·ｃｏｓ（θｓ＋βｓ－Ａｉ），
Ｅｓｐｉ＝Ｅｐｉ·ｃｏｓ（－θｐ＋βｐｉ－π／２＋α），

Ａｉ＝θｃ－α＋ｉ＋π／２，
Ａ′
ｉ
＝θｃ＋ｉ＋α＋π／２，

θＰ ＝｛１／Ｎ－（１－１／Ｎ）·Ｚｓ／Ｚｐ｝θｓ．
其中：α为啮合角；ｉ为行星轮的相位角，ｉ ＝
２π（ｉ－１）／３；Ｎ为系统传动比；θｓ为太阳轮转角；
ｒｐｉ为行星轮基圆半径．
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（ａ）差动级齿轮系统动力学模型
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（ｂ）差动级齿轮系统动力学模型

图２　齿轮系统动力学模型

　　太阳轮与行星轮及行星轮与内齿圈的啮合力
阻尼力

Ｄｓｐｉ＝Ｃｓｐｉ［ＸｓｃｏｓＡｉ＋ＹｓｓｉｎＡｉ＋ｕｓ－ｘｐｉｓｉｎα－

　　ｙｐｉｃｏｓα－θｐｉｒｐｉ－θｃｒｄｃｃｏｓα－（ｗｓ－ｗｃ）Ｅｓ·

　　ｓｉｎ（ｗｓｔ＋βｓ－Ａｉ）＋ｗｐｉＥｐｉｓｉｎ（－ｗｐｉｔ＋βｐｉ－

　　π／２＋α）－ｅｓｐｉ（ｔ）］，

Ｄｒｐｉ＝Ｃｒｐｉ［－ｘｒｃｏｓＡ
′
ｉ
－ｙｒｓｉｎＡ

′
ｉ
－ｕｒ＋ｘｐｉｓｉｎα－

　　ｙｐｉｃｏｓα＋ｕｐｉ＋ｗｃＥｐｉｓｉｎ（－ｗｐｉｔ＋βｐｉ－π／２－α）＋

　　ｗｃＥｂｓｉｎ（βｂ－Ａ
′
ｉ）－ｅｒｐｉ（ｔ）］

















．
齿轮副的啮合阻尼系数为［８］
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Ｃｓｐｉ＝２ξ
Ｋｓｐｉ

１／ｍｓ＋１／ｍｐ槡 ｉ
．

其中：ｍｓ为太阳轮质量；ｍｐｉ为第ｉ个行星轮质量；
阻尼比 ξ的取值范围为 ００３～０１，本文取为
００７；ｗｓ为太阳轮转速；ｗｃ为行星架转速；ｗｐｉ为第
ｉ个行星轮转速；ｒｄｃ为太阳轮与行星轮的中心距．

通过分析各个零件在理想位置的受力情况，

可建立系统的数学模型

Ｍｇ̈Ｘ＋ＣｇＸ＋ＫｇＸ＝Ｐｇ．
式中：Ｍｇ为齿轮系统等效质量阵；Ｃｇ为齿轮系统
阻尼阵；Ｋｇ齿轮系统刚度阵；Ｘ为位移向量；Ｐｇ为
广义力向量．
　　对齿轮箱轴承所承受的动载荷采用轴承转子
系统动力学求解，其动力学模型如图３所示．差动
级行星架连接于输出轴上，对差动级齿轮系统起

到支撑作用；同时，齿轮系统动态激励由此传递至

输出轴，故对于轴承转子系统行星架则是激励源．
轴承转子系统模型为

Ｍｂｕ̈＋Ｃｂｕ＋Ｋｂｕ＝Ｆｂ．
式中：Ｍｂ为轴承转子系统质量阵；Ｃｂ为轴承转子
系统阻尼阵；Ｋｇ轴承转子系统刚度阵；ｕ为位移向
量；Ｆｂ为广义力向量，且Ｆｂ ＝Ｒ

ＴＸ；
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图３　轴承转子动力学模型

　　用统一的矩阵形式表示齿轮－转子耦合运动
方程：

Ｍｇ ０

０ Ｍ[ ]
ｂ

Ｘ̈{ }̈ｕ＋
Ｃｇ ０

０ Ｃ[ ]
ｂ

Ｘ{ }ｕ＋
　Ｋｇ ０

－ＲＴ Ｋ[ ]
ｂ

Ｘ{ }ｕ ＝
Ｐｇ{ }０ ．

１３　齿轮箱动态激励的求解
通过求解得到了齿轮箱输入输出端轴承动载

荷及第二级行星轮动载荷如图 ４所示，其中图
４（ａ）为输出端轴承动载荷由于差动级轮副的啮
合频率为 ｆｓ，行星轮的自转频率为 ｆｐ ＝ｆｓ／ｚ２ ＝
２５８９Ｈｚ，且差动级行星轮共有ｎ＝３个，故在轴
承动载荷频谱中ｆｐ×ｎ＝７７６７Ｈｚ为主要频率成
分．由于各齿轮质量较大，齿轮啮合的高频成分
未传递于轴承动载中．图４（ｃ）为第二级行星轮载
荷，可以看到其主要频率成分为高频成分（频率

为６００Ｈｚ），该载荷将直接作用于第二级行星
架上．

!!"

#$

%

&'$

" "("$ ")#% %)#$ %)*" ")*$ ")!"

! + ,

!
"

#
+
-
.

/01$%&'()"*

'$

'"

$

*"" 2%% 3%% 4%% # %%%

" +56

)
"

*
+

,
+
-
.

77(37 56

89:$%&'()"*-.

24*

24%

274

273

272

% %)%$ %)#% %)#$ %)*% %)*$ %)!%

! + ,

/;:/01234)"#

)
"

#
+
-
.

*)#

#)2

%)7

3%% 56

*%% 2%% 3%% 4%% # %%%

/<:/51234)"*-.

)
"

*
+

,
+
-
.

"

"

" +56

图４　系统动载荷

２　齿轮箱动态响应分析
２１　齿轮箱有限元模型

采用 ＡＮＳＹＳ对齿轮箱模型进行网格划分，
并定义其材料为合金钢，其参数为：弹性模量Ｅ＝
２０６×１０５ＭＰａ；材料密度 ρ＝７９００ｋｇ／ｍ３；泊松
比υ＝０３．齿轮箱有限元模型如图５所示，其中
网格４２０３２个节点，１３７９５１个单元．为使加载方
便，在输入输出轴承及行星架等加载位置建立中

心节点，并使其与附近节点建立耦合关系．加载时
将动载荷分别施加于各受载位置对应的中心节点

上．为减小箱体与基础之间的振动传递，在箱体底
部采用弹性支撑．对弹性支撑采用弹簧阻尼单元
模拟，弹簧刚度即为隔振系统刚度．
２２　动响应求解流程

齿轮箱动响应计算是以有限元软件ＡＮＳＹＳ为
平台，采用其二次开发语言ＡＰＤＬ对求解流程进行
控制，将系统动态激励离散成一系列冲击载荷，逐个

求解其动响应．在求解若干周期后，对一个周期给定
允差ε，当首尾两时刻，各个节点位移满足
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≤ε， （１）

　　表明结构已处于等幅振动阶段（即稳态响应
状态），则迭代计算结束．否则应该增加求解时
间，继续求解直到位移响应满足式（１）为止．
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图５　齿轮箱有限元模型

２３　箱体模态分析
采用Ｌａｎｃｚｏｓ法对齿轮箱进行模态计算，齿

轮箱固有频率如表１所示．
表１　模型固有频率

　阶数　 　 频率　 　阶数　 　 频率　 　阶数　 　 频率　

１ ３１５７ ６ １７６３８ １１ ２８０４７
２ ４２１８ ７ １７７７４ １２ ２９９０１
３ ６５０５ ８ ２２４４７ １３ ３１３７５
４ １１０３９ ９ ２３８３２ １４ ３１７７１
５ １５５７３ １０ ２７２２６ １５ ３３４４３

　　齿轮箱前四阶振型如图６所示．
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图６　齿轮箱振型

　　可以看到齿轮箱前三阶为整体模态，其中第
一阶与第二阶振型为箱体前端与后端上下摆动，

第三阶为箱体左右两侧摆动．其余皆为齿轮箱局
部模态．需要注意的是动响应计算采用了模态叠
加法，故在提取模态时，必须提取出可能对动态响

应有贡献的所有模态，否则将会由于缺失模态而

造成求解结果不准确．
２４　动响应计算结果

在轴承位置及第二级行星架分别施加动载

荷，通过求解得到齿轮箱结构动响应，特征点１、
２、３振动加速度时域历程及其频谱如图７所示．
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图７　特征点振动加速度响应

其中图７（ａ）为特征点１振动加速度时域历程，可
以看到其加速度曲线波动较为平缓，由于距第二

级行星架较远，高频激励对其影响不大，故高频成

分并不明显，其频谱中仅在７７６７Ｈｚ位置产生了
峰值．图７（ｃ）为特征点２振动加速度时域历程，
其曲线伴随有高频成分，并在频谱图中７７６７Ｈｚ
及６００Ｈｚ位置均产生了峰值，但低频的峰值远高
于高频峰值．图７（ｅ）为特征点３振动加速度曲
线，由于距第二级行星架较近，加速度曲线高频成

分较为明显，频谱图中６００Ｈｚ位置的峰值已远大
于７７６７Ｈｚ位置．随着特征点位置向第二级行星
架靠近，高激励作用逐渐变得明显，在第二级附近
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的特征点振动加速度以高频成分为主，输入端附

近的则以低频成分为主．

３　支撑刚度对箱体振动的影响
３１　支撑刚度对齿轮箱变形与振动传动的影响

支撑刚度的大小不仅决定着齿轮箱的整体模

态，并且对箱体振动的传递具有一定影响．在分析
支撑刚度影响时，需要选取较大的刚度变化范围，

不便于图表的直观表述，故可认为减速器与其弹

性支撑构成一个单自由度振动系统，并定义系统

频率比为ε＝ｆ／ｆ０（即激励频率与系统固有之比，
在计算时，如果同时存在几个频率不同的激励源，

则激励频率应该取其中最小的为计算值［１０］），则

ε＝ ｆｆ０
＝ ｆ
（（１／（２π））槡ｋ／ｍ）

．

式中：ｆ为激励频率，由图４可以得到 ｆ＝７７６７
Ｈｚ；ｆ０为隔振系统固有频率；ｍ为减速器质量．

利用频率比与支撑刚度间的函数关系，可以

得到支撑刚度为

ｋ＝（２πｆ／ε）２ｍ． （２）
　　由式（２）即可计算得到ε取不同值时箱体的
支撑刚度．当ε趋近０时，可认为齿轮箱刚性连接
于基础上．

通过动响应计算，得到各支撑刚度下支撑弹

簧变形及作用力时域历程．为反映不同刚度下各
支撑弹簧所传递的作用力波动的大小，采用式

（３）计算了支撑弹簧所产生作用力标准方差．

Ｓ＝ ∑
ｎ

ｉ＝１
（ｘｉ－珋ｘ）

２／（ｎ－１
槡

）． （３）

　　支撑弹簧所产生的变形均值及作用力标准方
差随频率比的变化如图８所示．
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图８　作用力标准方差及变形与频率比的关系
　　可以看到：当ｆ／ｆ０＜０５时，即激励频率小于
隔振系统频率并不在共振区时，各支撑弹簧作用

力的标准方差变化不大，并与刚性支撑时的支撑

反力相近；当０５＜ｆ／ｆ０ ＜１５时，即激励频率在
系统共振区时，作用力的标准方差有所增加（均

大于刚性支撑的支反力），并在ｆ／ｆ０ ＝１时产生峰

值，说明弹性支撑对系统的振动有放大作用，甚至

会产生共振现象；当ｆ／ｆ０ ＞１５时，各支撑弹簧作
用力的标准方差迅速减小，并随着 ｆ／ｆ０的增大而
减小．弹簧变形随频率比的增大单调增加．
３２　支撑刚度对齿轮箱平稳性的影响

由于受重力分配不均及负载作用，使各支撑

弹簧产生的变形不同，从而箱体会产生倾斜．为了
解弹性支撑刚度对齿轮箱受载倾斜程度的影响，

分别计算了各频率比下箱体轴向及横向变形落

差．即
轴向落差１：Δδ１ ＝δ１－δ３；
轴向落差２：Δδ２ ＝δ６－δ４；
横向落差１：Δδ３ ＝δ１－δ６；
横向落差２：Δδ４ ＝δ２－δ５；
横向落差３：Δδ５ ＝δ３－δ４．

其中，δ１、δ２、…、δ６分别为各支撑弹簧的变形．
　　图９所示的计算结果表明，随着频率比的增
大，支撑刚度逐渐减小，齿轮箱轴向和横向偏斜均

会增大，并且由于齿轮箱所承受的扭矩作用远大

于重力的影响，故其横向落差受变化更为明显．
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图９　落差与频率比的关系

４　结　论
１）综合考虑齿轮时变啮合刚度及误差等因

素的影响，采用齿轮－转子耦合的方法，建立了系
统动力学模型，通过求解，得到了系统动载荷．
２）由于考虑了弹性支撑，故齿轮箱前三阶为

整体模态，其他为局部模态．箱体节点动响应频率
成分与其位置相关，第二级行星架附近节点振动以

高频成分为主，输入端附近节点振动以低频为主．
３）弹性支撑刚度对齿轮箱的振动幅值、振动

传递及倾斜变形均有一定影响，当系统频率比 ε
在２～３之间时可达到较好的支撑效果．
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