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齿轮传动系统传动轴模态仿真及振动实验测试研究

王冰

(烟台汽车工程职业学院ꎬ山东 烟台 ２６５５００)

摘　 要:针对四级减速系统的传动轴展开了动力学分析ꎬ并展开加速度振动信号实验测试ꎮ 研

究结果得到:传动轴发生了局部振动并存在扭转ꎬ当模态阶数增大后ꎬ获得了更明显振型ꎮ 传

动轴前 ６ 阶频率介于 ６２５~１ ３３９ Ｈｚ 之间ꎬ最低固有频率也大于最高啮合频率ꎬ避免了齿轮箱与

传动轴发生共振的问题ꎮ 低频部分形成了故障频率等于 ３６０ Ｈｚ 的一倍与二倍频ꎬ获得了更明

显的三倍、四倍频ꎬ可以判断所设计的方法能够大幅降低高斯噪声导致的低频弱故障概率ꎬ利
用该方法进行设计获得的传动轴满足使用要求ꎮ
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０　 引言

当前ꎬ齿轮传动结构被广泛应用于车辆动力系统、减
速机等领域ꎬ已经成为工业制造过程的一项必不可少的组

成部分[１－３] ꎮ 由于齿轮在实际运行过程中受到各类外部

因素的综合影响ꎬ使其运行状态发生变化ꎬ无法获得精确

的加工尺寸ꎬ严重时还会引起齿轮传动故障的问题ꎮ 由于

采用现有技术还无法对故障信号进行准确分析ꎬ在系统运

行过程中ꎬ传动轴振动状态会降低系统的稳定性[４－５] ꎮ 为

了便于对上述不确定性因素进行分析ꎬ许多学者在构建模

型的过程中都进行了适当简化处理ꎬ再利用动力学计算的

方法得到最终结果ꎮ 采用上述处理方法对齿轮结构和系

统性能进行分析ꎬ最后对设计方案进行优化并分析了系统

的运行可靠性[６－７] ꎮ
根据前期文献关于齿轮结构传动轴的动力学研究内

容可知ꎬ已有许多学者开发了多种计算方法ꎬ主要包括时

域法、代数分析法等ꎮ 采用微分处理方法对系统运动过程

进行了行动力学分析ꎬ同时建立了相应的传递函数[８－９] ꎮ

同时也可以选择不同的方法来完成求解计算ꎮ 其中ꎬ时域

方法可以对系统中各零部件在不同时域条件下的时变动

态参数进行分析ꎬ以频域法进行处理时则可以得到各项系

统参数在每种频域条件下的具体状况ꎮ 此外ꎬ齿轮运行状

态还会受到时变啮合刚度以及实际尺寸精度参数的综合

影响ꎬ因此在各个时间段中发生了周期性激励变化的现

象ꎬ采用时域处理方法也表现出了同样的周期性响应特

征[１０] ꎮ 以上研究结果表明ꎬ可以通过分析研究对象发生

的时域和频域变化状态ꎬ实现对系统响应频率的精确分

析ꎬ同时建立得到更加准确的激励、响应关系ꎮ

１　 模态叠加模型建立

对多自由度系统进行分析的过程中ꎬ还应将黏性阻尼

的因素也考虑在内ꎬ采用以下微分方程表示系统受迫振动

的运动形式:

Ｍ ζ
􀅰􀅰

＋Ｃ ζ
􀅰􀅰

＋Ｋ ζ
􀅰􀅰

＝Ｆ (１)
式中:Ｍ、Ｃ、Ｋ 为对角矩阵ꎻＦ 为受迫振动力ꎮ 将对角线元
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素表示成如下矢量形式:
ｍｉ ＝φＴ

ｉ Ｍφｉꎬ

ｃｉ ＝φＴ
ｉ Ｍφｉ ＝ ２ζｉωｉ Ｍｉꎬ

ｋｉ ＝φＴ
ｉ Ｍφｉ ＝ωｉ

２ Ｍｉꎬ

ωｉ
２ ＝ｋｉ /ｍｉ

　 ｉ＝ １ꎬ２ꎬ􀆺ꎬｎ (２)

得到广义力:ｆｉ ＝φＴ
ｉ ｆ( ｔ)

式(２)是在 ｎ 自由度下对应的运动方程ꎬ根据振动理

论进行计算ꎮ

ζｉ ＝ ∫ｔ
０
ｈｉ(τ) ｆｉ( ｔ－τ)ｄτ (３)

其中:ｈｉ(τ)是单位脉冲响应函数ꎮ 其表达式为

ｈｉ(τ)＝
ｆｉ

ｋｉ(１－λｉ
２＋ｊ２ζｉλｉ)

(４)

式(４)是多自由度系统受到激振力作用的情况下出

现的响应结果ꎬ并且各阶模态都会对激振力造成不同程度

的作用ꎮ

２　 传动轴模态分析

２.１　 传动轴模态建立

本文研究的齿轮传动结构由四级减速系统构成ꎬ具体

传动结构见图 １ꎮ 行星轮处于低速传动的状态下时ꎬ通过

传动轴进行输出ꎬ需要同时承受输入轴与负载形成的转矩

作用ꎮ 当传动轴结构发生变形时ꎬ传统系统的内部结构难

以精确啮合ꎬ导致齿轮箱运行过程出现故障ꎮ 根据以上研

究结果ꎬ为了对系统振动状态开展更加深入的分析ꎬ避免

发生共振的问题ꎬ对传动轴模态差异性和振型特点进行了

研究ꎬ同时确认是否因为共振的问题而引起行星齿轮运行

过程出现异常ꎮ 图 ２ 为模态分析的具体过程ꎮ
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图 １　 齿轮传动系统结构组成示意图

����
M,

��)

	�)

����
��

#���
��

��L�
=�

��D*
��

��EM
@4

!?�,!?
3�

图 ２　 模态分析流程

采用 ＱＴ５００ 传动轴作为测试对象ꎬ传动轴输出通过

轴承 进 行 支 撑ꎬ 依 次 设 置 了 Ｃｙｌｉｎｄｒｉｃａｌ Ｓｕｐｐｏｒｔ 和

Ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ 两种约束方式ꎮ

２.２　 传动轴模态结果分析

以 Ｍｏｄａｌ 模块对传动轴结构进行仿真测试ꎮ 对图 ３
进行分析可以发现ꎬ在 ６ 阶模态下分析时ꎬ传动轴出现了

局部扭转和振动的结果ꎬ提高模态阶数的过程中ꎬ振型变

得更明显ꎮ 其中ꎬ前 ２ 阶模态只沿某一特定的方向发生了

变形ꎬ但 ３－６ 阶模态发生了扭转ꎮ
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图 ３　 传动轴模态变形云图

为实现齿轮传动系统的安全稳定运行过程ꎬ需选择抗

振性优异的传动轴ꎮ 本文研究的传动轴由四级减速结构

组成ꎬ同时建立模态叠加模型ꎬ对传动轴模态特征进行了

分析ꎬ之后测试了轴承振动和加速度参数ꎮ 表 １ 对应前 ６
阶模态传动轴的固有频率分布结果ꎮ 对前 ６ 阶模态频率

以及振型参数进行分析可知ꎬ传动轴发生了局部振动并存

在扭转的现象ꎬ当模态阶数增大后ꎬ获得了更明显振型ꎮ
传动轴前 ６ 阶频率介于 ６２５~１ ３３９Ｈｚ 之间ꎬ并且最低固有

频率也大于最高啮合频率ꎬ从而避免了齿轮箱与传动轴发

生共振的问题ꎮ 采用 ＭＥＤ 分解加速度振动信号ꎬ得到前

２ 阶 ＩＭＦ 分量ꎬ再通过切片双谱测试减小模态混叠程度ꎬ
达到信号数据简化的效果ꎬ以上测试结果表明ꎬ可以通过

实验分析过程设计传动轴结构ꎮ

表 １　 对应前 ６ 阶模态传动轴的固有频率分布

模态阶数 固有频率 / Ｈｚ 振型特性

１ 　 ６２５ 弯曲变形

２ 　 ６２６ 弯曲变形

３ 　 ９２４ 扭转变形

４ １ ３１８ 扭转组合

５ １ ３２０ 弯扭组合

６ １ ３３９ 弯扭组合

　 　 对表 １ 测试结果进行分析可知ꎬ随着模态阶数的增

加ꎬ频率也发生了增大ꎮ 传动轴的前 ６ 阶固有频率介于

６１０~１ ３２４Ｈｚ 之间ꎬ齿轮系统转频介于 １.３ ~ ５８１.３ Ｈｚ 之

􀅰１１１􀅰
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间ꎬ经对比发现ꎬ传动轴最低固有频率已经超过最高啮合

频率ꎬ因此可以避免齿轮箱与传动轴出现共振的情况ꎮ

３　 传动轴振动试验
选择四级减速结构作为测试平台ꎬ图 ４ 为测试平台组

成结构ꎮ 齿轮传动比等于 １ ∶ １ꎬ保持 １ ２００ ｒ / ｍｉｎ 的转速ꎬ
以 １２ ０００ Ｈｚ 的频率进行采样ꎬ按照逐级方式完成载荷的

加载过程ꎬ逐渐提高负载到 ８００ Ｎｍꎬ使用 ＣＡ－ＹＤ－１８６ 压

电传感器ꎮ 利用 ＭＥＤ 对传动轴振动信号进行处理ꎮ 仿真

数据如图 ５ 所示ꎮ

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

１—调速电机ꎻ２—联轴器ꎻ３—传动齿轮箱ꎻ４—转速仪ꎻ
５—扭力杆ꎻ６ / ７ / ８ / ９—压电式加速传感器ꎻ１０—试验齿轮箱ꎮ

图 ４　 齿轮传动试验台
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图 ５　 齿轮振动信号前 ２ 阶 ＩＭＦ 分量经 ＭＥＤ
分解后进行切片双谱分析

从图 ５ 中可以看到ꎬ通过 ＭＥＤ 对仿真数据进行处理

获得的最初 ２ 阶 ＩＭＦ 分量ꎬ之后进行切片双谱分析ꎬ从图

５(ａ)中可以发现ꎬ低频部分形成了故障频率等于 ３６０Ｈｚ
的一倍、二倍频ꎬ同时获得了更明显的三倍、四倍频ꎬ根据

以上分析可以判断采用上述方法能够大幅降低高斯噪声

导致的低频弱故障概率ꎮ 图 ５(ｂ)显示形成了更显著的三

倍频 １ ０８０Ｈｚ 和四倍频 １ ４４０Ｈｚꎬ减少了模态混叠影响ꎬ获
得了更加清晰简易的信号数据ꎮ 由此可见ꎬ利用本文方法

进行设计获得的传动轴满足使用要求ꎮ

４　 结语
１) 传动轴发生了局部振动并存在扭转ꎬ当模态阶数

增大后ꎬ获得了更明显振型ꎮ 传动轴前 ６ 阶频率介于

６２５~１ ３３９ Ｈｚ之间ꎬ并且最低固有频率也大于最高啮合

频率ꎬ从而避免了齿轮箱与传动轴发生共振的问题ꎮ
２) 低频部分形成了故障频率等于 ３６０Ｈｚ 的一倍、二

倍频ꎬ同时获得了更明显的三倍、四倍频ꎬ可以判断本文方

法能够大幅降低高斯噪声导致的低频弱故障概率ꎮ 利用

本文方法进行设计获得的传动轴满足使用要求ꎮ
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