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摘　 要:基于两级星型齿轮传动系统动载不稳定的工况条件进行研究ꎬ提出双联星轮弯扭耦合

振动边界条件建模方法ꎮ 建立考虑双联齿轮耦合的两级星型齿轮传动系统弯扭耦合动力学模

型ꎻ开展星型齿轮系统动载系数数值模拟计算ꎻ对各级传动动载系数规律进行分析ꎮ 结果表

明:内齿轮副动态啮合力的波动范围更大ꎬ为星型齿轮系统优化设计提供了理论依据ꎮ
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０　 引言

两级星型齿轮传动系统是空气涡轮起动机传动系统

中最为常用的齿轮传动形式之一ꎬ主要负责将高速涡轮的

动力传递给发动机ꎬ具有结构紧凑、传动比大、承载能力强

等显著优点ꎮ 动载系数作为传动系统稳定运转的一个重

要指标ꎬ对系统整体动力传动能力方面有重要研究意义和

设计指导价值ꎬ本文建立其传动系统动力学模型并开展动

载系数数值研究ꎮ
在齿轮系统动载方面ꎬＳＡ′ＩＤ Ｗ Ｋ 等[１] 研究了齿数、

压力角等对齿轮副动载系数的影响ꎻＴＡＭＭＩＮＡＮＡ Ｖ Ｋ
等[２] 分别利用有限元法与集中质量法ꎬ建立了圆柱齿轮

副动力学分析模型ꎬ形成了动载系数的计算方法ꎬ研究了

系统非线性行为对动载系数的影响ꎬ并开展了验证试验研

究ꎻＴＡＬＢＯＴ Ｄ 等[３]研究了分度圆误差对系统动载系数的

影响ꎬ并开展了动态齿根应力测试试验ꎬ验证了理论结果

的可靠性ꎻＲＡＧＨＵＲＡＭＡＮ Ｎ 等[４]建立平行轴齿轮传动系

统的动力学模型ꎬ研究了运行速度、输入转矩对系统动载

系数的影响ꎬ并与现行标准中动载系数分析结果进行了对

比验证ꎮ 李楠等[５]利用轴单元法建立了齿轮－轴耦合的

系统动力学模型ꎬ并研究了传递误差对系统动载系数的影

响规律ꎻ孙红等[６]建立了直齿轮副动力学模型ꎬ形成了动

载系数的计算方法ꎬ并研究了齿轮误差、啮合刚度对动载

系数的影响规律ꎻ付杰[７] 研究了直齿轮副啮合过程中动

载荷产生机理ꎬ结合国标中动载系数计算方法ꎬ推导了超

临界转速下动载系数的计算公式ꎬ并开展了对比验证ꎻ常
乐浩[８]基于广义有限元理论ꎬ建立了齿轮－轴－轴承－箱体

系统耦合动力学模型ꎬ并研究了转速、转矩对齿轮动态啮

合力的影响规律ꎻ蒋进科等[９] 基于齿轮副的承载接触分

析方法ꎬ开展了行星齿轮系统接触分析ꎬ获得了轮齿时变

啮合刚度ꎬ并结合系统动力学模型ꎬ求解了系统的动载系

数ꎻ林何等[１０]建立了考虑齿侧间隙的分扭－并车传动系统

动力学模型ꎬ并研究了齿侧间隙对动载系数的影响规律ꎮ
颜夕秋等[１１]提出了一种附加弹性块面齿轮ꎬ并研究了弹

性块扭转刚度、阻尼比系数、平均啮合刚度以及负载对面
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齿轮传动动载系数的影响ꎮ
从现有文献可以发现ꎬ很多学者已经对齿轮的动载开

展了大量理论分析和试验研究ꎬ并得出了一系列结论和规

律ꎬ然而却少有学者对星型传动系统开展动载研究ꎬ且通

常假设双联星轮支承刚度足够大ꎬ忽略了星轮的横向振

动ꎮ 为此ꎬ本文建立了双联齿轮弯扭耦合振动模型ꎬ开展

了两级星型齿轮传动系统动力学建模及动载规律研究ꎮ

１　 两级星型齿轮传动系统弯扭耦合
动力学建模

１.１　 双联星轮弯扭耦合振动边界条件

两级星型齿轮传动系统结构如图 １ 所示ꎮ 其中太阳

轮为输入轮ꎬ星型轮 ２ 与星型轮 ３ 为双联齿轮ꎬ它们以太

阳轮为中心均匀分布ꎻ内齿圈为输出轮ꎬ与太阳轮同轴ꎮ
输入功率经由太阳轮分流给 ｎｐ个星型轮 ２ꎬ又经过星型轮

３ 汇流至内齿圈输出ꎮ
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图 １　 两级星型齿轮结构示意图

根据两级星型齿轮传动系统结构简图ꎬ易得系统内外

齿轮副的啮合关系ꎬ如图 ２ 所示ꎮ 图中 ｘｎ１－２ ｉ、ｘｎ４－３ ｉ( ｉ ＝ １ꎬ
２ꎬ３)分别表示外、内齿轮副沿啮合线方向的位移ꎬ箭头表

示啮合线位移的正方向ꎻαｗ、αＮ分别表示外齿轮副与内齿

轮副的啮合角ꎮ
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图 ２　 两级星型齿轮传动系统啮合关系示意图

由图 ２ 可知ꎬ内外齿轮副啮合线为两条空间异面直

线ꎬ使得双联星轮两端受到不同方向的力ꎬ进而产生复杂

的空间运动ꎮ 为考虑双联星轮横向振动对系统动力学的

影响ꎬ本文根据平移与扭转变形的变形协调关系ꎬ将双联

齿轮横向振动当量为扭转振动ꎬ形成双联齿轮弯扭耦合边

界条件:
θｅｑ ＝Ｘ / ｒｂ (１)

式中:θｅｑ为星轮当量扭转角ꎻＸ 为星轮弯曲振动位移量ꎻｒｂ
为星轮基圆半径ꎮ

根据两级星型齿轮传动系统实际结构开展双联齿轮

静态受力分析ꎬ利用材料力学应变能计算方法ꎬ计算双联

齿轮弯曲与扭转变形时的应变能ꎬ并结合应变能等量关

系ꎬ形成当量扭转刚度的计算方法如下:

ｋｅｑ ＝
ｋｒ(θ２ｓｔ－θ３ｓｔ)＋Ｆ２ｘ２ｓｔ＋Ｆ３ｘ３ｓｔ

(θ２ｓｔ－ｘ２ｓｔ / ｒｂ２)－(θ３ｓｔ－ｘ３ｓｔ / ｒｂ３)
(２)

式中:ｋｅｑ为双联轴当量扭转刚度ꎻθ２ ｓｔ、θ３ ｓｔ分别为星型轮 ２、
星型轮 ３ 受静态力时扭转角ꎻｘ２ ｓｔ、ｘ３ ｓｔ分别为星型轮 ２、星
型轮 ３ 受静态力时沿啮合线方向的位移ꎻｋｒ为双联轴扭转

刚度ꎻＦ２为星型轮 ２ 所受的静态力ꎬ由 Ｆ２ ｘ与 Ｆ２ ｙ合成ꎻＦ３

为星型轮 ３ 所受的静态力ꎬ由 Ｆ３ ｘ与 Ｆ３ ｙ合成ꎮ

１.２　 系统动力学建模

将两级星型齿轮传动系统简化得到系统动力学模型ꎬ
如图 ３ 所示ꎮ
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图 ３　 两级星型齿轮传动系统动力学模型

啮合副及支承处的弹性变形用等效弹簧刚度表示ꎬ图
中 ｋ１－２ ｉ表示太阳轮与星型轮 ２ 之间的轮齿啮合刚度ꎬｋ４－３ ｉ

表示内齿圈与星型轮 ３ 之间的轮齿啮合刚度ꎻｋｘ １( ｋｙ １)和
ｋｘ ４(ｋｙ ４)分别表示太阳轮与内齿圈支承处横向(纵向)的
等效支承刚度ꎮ 其中 ｋ２ ｉ表示星型轮 ２ 沿啮合线方向的等

效支承刚度ꎬｋ３ ｉ表示星型轮 ３ 沿啮合线方向的等效支承

刚度ꎬｋｉ表示双联齿轮轴的当量扭转刚度ꎬ下标 ｉ 表示不同

支路( ｉ＝ １ꎬ２ꎬ３ꎬ本节同)ꎮ 此系统共有(６＋４Ｎ)个自由度ꎬ
其广义坐标如下:

Ｘ＝ θ１ꎬｘ１ꎬｙ１ꎬθ２ｉꎬθ３ｉꎬｘ２ｉꎬｘ３ｉꎬθ４ꎬｘ４ꎬｙ４[ ] Ｔ (３)
式中:θ１、θ４ 分别为太阳轮和内齿圈扭转的微转角ꎻｘ１、 ｘ４

分别为太阳轮和内齿圈中心横向微位移ꎻｙ１、 ｙ４ 分别为太

阳轮和内齿圈中心纵向微位移ꎻθ２ｉ、θ３ｉ分别为第 ｉ 支路星

型轮 ２ 和星型轮 ３ 扭转的微转角ꎻ ｘ２ｉ、ｘ３ｉ分别为第 ｉ 支路

星型轮 ２ 和星型轮 ３ 中心沿啮合线方向微位移ꎮ
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根据图 ２ 中系统啮合关系ꎬ易得啮合线方向的相对位

移为

ｘｎ１－２１ ＝θ１ｒｂ１＋ｘ１ｃｏｓ(π－αｗ)＋ｙ１ｓｉｎ(π－αｗ)－(θ２１ｒｂ２１＋ｘ２１)－ｅ１－２１

ｘｎ１－２２ ＝θ１ｒｂ１＋ｘ１ｃｏｓ
５π
３
－αｗ( ) ＋ｙ１ｓｉｎ

５π
３
－αｗ( ) －(θ２２ｒｂ２２＋ｘ２２)－ｅ１－２２

ｘｎ１－２３ ＝θ１ｒｂ１＋ｘ１ｃｏｓ
７π
３
－αｗ( ) ＋ｙ１ｓｉｎ

７π
３
－αｗ( ) －(θ２３ｒｂ２３＋ｘ２３)－ｅ１－２３

ｘｎ４－３１ ＝(θ３１ ｒｂ３１＋ｘ３１)－ｅ４－３１－(θ４ ｒｂ４＋ｘ４ｃｏｓαＮ＋ｙ４＋ｓｉｎαＮ)
ｘｎ４－３２ ＝(θ３２ ｒｂ３２＋ｘ３２)－ｅ４－３２－

θ４ ｒｂ４＋ｘ４ｃｏｓ
２π
３

＋αＮ( ) ＋ｙ４ｓｉｎ
２π
３

＋αＮ( )[ ]
ｘｎ４－３３ ＝(θ３３ ｒｂ３３＋ｘ３３)－ｅ４－３３－

θ４ ｒｂ４＋ｘ４ｃｏｓ
４π
３

＋αＮ( ) ＋ｙ４ｓｉｎ
４π
３

＋αＮ( )[ ]
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ï
ï
ï
ïï
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ï
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ï
ï
ï

(４)
式中:ｒｂ１、ｒｂ２、ｒｂ３、 ｒｂ４分别为太阳轮、内齿圈、星型轮 ２、星

型轮 ３ 的基圆半径ꎻαｗ、αＮ分别为外、内齿轮副的啮合角ꎻ
ｘｎ１－２ｉ、ｘｎ４－３ｉ分别为外、内齿轮副沿啮合线方向的相对位移ꎻ
ｅ１－２ｉ、ｅ４－３ｉ分别为外、内齿轮副间的准静态传递误差ꎮ 根据

上述啮合线位移分析ꎬ易得各齿轮副间的动态啮合力为

Ｆｄ１－２１ ＝ ｃ１－２１ ｘ


ｎ１－２１＋ｋ１－２１ｘｎ１－２１

Ｆｄ１－２２ ＝ ｃ１－２２ ｘ


ｎ１－２２＋ｋ１－２２ｘｎ１－２２

Ｆｄ１－２３ ＝ ｃ１－２３ ｘ


ｎ１－２３＋ｋ１－２３ｘｎ１－２３

Ｆｄ４－３１ ＝ ｃ４－３１ ｘ


ｎ４－３１＋ｋ４－３１ｘｎ４－３１

Ｆｄ４－３２ ＝ ｃ４－３２ ｘ


ｎ４－３２＋ｋ４－３２ｘｎ４－３２

Ｆｄ４－３３ ＝ ｃ４－３３ ｘ


ｎ４－３３＋ｋ４－３３ｘｎ４－３３
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(５)

式中:Ｆｄ１－２ｉ、Ｆｄ４－３ｉ 分别为外、内齿轮副间的动态啮合力ꎻ
ｃ１－２ ｉ、ｃ４－３ ｉ分别为外、内齿轮副间的啮合阻尼ꎻｋ１－２ ｉ、ｋ４－３ ｉ分

别为外、内齿轮副间的啮合刚度ꎮ
根据牛顿第二定理ꎬ易得系统运动微分方程

Ｉ１ θ


１＋ｒｂ１(Ｆｄ１－２１＋Ｆｄ１－２２＋Ｆｄ１－２３)＝ Ｔ１

ｍ１ ｘ


１＋ｃｘ１ ｘ


１＋ｋｘ１ｘ１ ＝Ｆｄ１－２１ｃｏｓ(－αｗ)＋Ｆｄ１－２２ｃｏｓ
２π
３

－αｗ( ) ＋Ｆｄ１－２３ｃｏｓ
４π
３

－αｗ( )
ｍ１ ｙ


１＋ｃｙ１ ｙ


１＋ｋｙ１ｙ１ ＝Ｆｄ１－２１ｓｉｎ(－αｗ)＋Ｆｄ１－２２ｓｉｎ

２π
３

－αｗ( ) ＋Ｆｄ１－２３ｓｉｎ
４π
３

－αｗ( )

Ｉ２ｉ θ


２ｉ ＝ － ｃｉ θ


２ｉ－θ


３ｉ－
ｘ


２ｉ

ｒｂ２ｉ
＋
ｘ


３ｉ

ｒｂ３ｉ
æ

è
ç

ö

ø
÷

é

ë
êê

ù

û
úú ＋ｋｉ θ２ｉ－θ３ｉ－

ｘ２ｉ

ｒｂ２ｉ
＋
ｘ３ｉ

ｒｂ３ｉ
æ

è
ç

ö

ø
÷

é

ë
êê

ù

û
úú{ } ＋Ｆｄ１－２ｉ ｒｂ２ｉ

Ｉ３ｉ θ


３ｉ ＝ ｃｉ θ


２ｉ－θ


３ｉ－
ｘ


２ｉ

ｒｂ２ｉ
＋
ｘ


３ｉ
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æ

è
ç

ö

ø
÷

é

ë
êê

ù

û
úú ＋ｋｉ θ２ｉ－θ３ｉ－

ｘ２ｉ

ｒｂ２ｉ
＋
ｘ３ｉ

ｒｂ３ｉ
æ

è
ç

ö

ø
÷

é

ë
êê

ù

û
úú{ } －Ｆｄ４－３ｉ ｒｂ３ｉ

ｍ２ｉ ｘ


２ｉ＋ｃ２ｉ ｘ


２ｉ＋ｋ２ｉｘ２ｉ ＝Ｆｄ１－２ｉ

ｍ３ｉ ｘ


３ｉ＋ｃ３ｉ ｘ


３ｉ＋ｋ３ｉｘ３ｉ ＝ －Ｆｄ４－３ｉ

Ｉ４ θ


４－ｒｂ４(Ｆｄ４－３１＋Ｆｄ４－３２＋Ｆｄ４－３３)＝ －Ｔ２

ｍ４ ｘ


４＋ｃｘ４ ｘ


４＋ｋｘ４ｘ４ ＝Ｆｄ４－３１ｃｏｓ(αＮ)＋Ｆｄ４－３２ｃｏｓ
８π
３

＋αＮ( ) ＋Ｆｄ４－３３ｃｏｓ
１０π
３

＋αＮ( )
ｍ４ ｙ


４＋ｃｙ４ ｙ


４＋ｋｙ４ｙ４ ＝Ｆｄ４－３１ｓｉｎ(αＮ)＋Ｆｄ４－３２ｓｉｎ

８π
３

＋αＮ( ) ＋Ｆｄ４－３３ｓｉｎ
１０π
３

＋αＮ( )
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(６)

式中:Ｉ１、Ｉ２ ｉ分别为太阳轮与星型轮 ２ 的转动惯量ꎻＩ３ ｉ、Ｉ４分
别为星型轮 ３ 与内齿圈的转动惯量ꎻｍ１、ｍ２ ｉ分别为太阳轮

与星型轮 ２ 的质量ꎻｍ３ ｉ、ｍ４分别为星型轮 ３ 与内齿圈的质

量ꎻＴ１为太阳轮的驱动转矩ꎻＴ２ 为内齿圈的负载转矩ꎻ
Ｆｄ１－２ｉ、Ｆｄ４－３ｉ分别表示外、内齿轮副间的动态啮合力ꎻｃ１－２ｉ、
ｃ４－３ｉ分别表示外、内齿轮副间的啮合阻尼ꎻｋ１－２ｉ、ｋ４－３ｉ分别表

示外、内齿轮副间的啮合刚度ꎻｋｉ、ｃｉ分别表示双联轴的当

量扭转刚度、阻尼ꎮ

２　 系统动载系数计算方法

在齿轮强度计算国标中ꎬ将动载系数作为考虑齿轮制

造精度、运转速度对轮齿内部附加动载荷影响的系数ꎬ定
义为动载荷与静载荷之比ꎻ但齿轮啮合过程中的动载荷呈

连续变化状态ꎬ那么利用动态啮合力所计算的动载系数是

一个随时间变化的函数曲线ꎬ无法给出一个确定的动载系

数表征系统的动态载荷ꎮ 因此ꎬ本文采用动态啮合力的方

均根值表征系统在整个啮合过程中所受到的动载荷的大

小ꎬ以动态啮合力的方均根值与静载荷之比作为齿轮副动

载系数:

Ｃｄ ＝ １
Ｔ ∫

Ｔ

０
Ｆ２

ｄ( ｔ)ｄｔ / Ｆｓｔ (７)

式中:Ｃｄ为齿轮副的动载系数ꎻＦｄ(ｔ)为齿轮副的动态啮合力ꎻ
Ｆｓｔ为齿轮副所受的静态力ꎻＴ 为齿轮副动态啮合力的周期ꎮ

两级星型齿轮传动系统是一个多支路功率分流式传

动系统ꎬ存在多个啮合副ꎮ 为简化分析过程ꎬ本文以同级、
不同支路齿轮副动载系数的最大值表示该级动载荷对齿

轮副所造成的影响ꎮ 结合齿轮副动载系数的定义ꎬ给出两

级星型齿轮传动系统动载系数为

ＣｄＷ ＝ｍａｘ(ＣｄＷ１ꎬＣｄＷ２ꎬꎬＣｄＷｎｐ
)

ＣｄＮ ＝ｍａｘ(ＣｄＮ１ꎬＣｄＮ２ꎬꎬＣｄＮｎｐ
){ (８)

式中:ＣｄＷ、ＣｄＮ分别表示系统外、内齿轮副动载系数ꎻＣｄＷｉ、
ＣｄＮｉ( ｉ＝ １ꎬ２ꎬꎬｎ)表示第 ｉ 支路外、内齿轮副动载系数ꎻｎｐ

表示两级星型齿轮系统总支路数ꎮ
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机械制造 张雪强ꎬ等星型齿轮传动系统动载系数计算方法研究

３　 两级星型齿轮传动系统动载系数
计算与验证

　 　 算例分析中所采用的两级星型齿轮传动系统分析参

数ꎬ如表 １ 所示ꎮ

表 １　 两级星型齿轮传动系统分析参数

基本参数 太阳轮 星型轮 ２ 星型轮 ３ 内齿圈

齿数 １８ ４５ ２７ ９０

齿宽 / ｍｍ １７.３ １１.５ １７.６ １２

模数 / ｍｍ １.５

压力角 / ( °) ２０

变位系数 ０

齿顶高系数 １

顶隙系数 ０.２５

弹性模量 Ｅ / ＧＰａ ２０６

泊松比 ν ０.３

齿轮密度 ρ / (ｋｇ / ｍ３) ７ ８２０

输入功率 / ｋＷ １０

输入转速 / ( ｒ / ｍｉｎ) ３ ０００

　 　 基于上述分析参数ꎬ开展系统啮合相位分析ꎬ获得当前

参数下内、外齿轮副同级相位差均为 ０°ꎬ同支路齿轮副相位

差为 ０.０９３ １°ꎮ 根据考虑啮合相位的准静态传递误差计算方

法可知ꎬ在当前参数下系统同级齿轮副准静态传递误差间不

存在时间差ꎬ而同支路齿轮副准静态传递误差间存在时间

差ꎬ需要结合星轮转速进行修正ꎮ 基于上述分析结果ꎬ结合准

静态传递误差计算方法ꎬ开展系统准静态传递误差分析ꎬ其
中ꎬ第 １支路齿轮副准静态传递误差如图 ４所示ꎮ
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图 ４　 第 １ 支路齿轮副准静态传递误差曲线

由图 ４ 可知ꎬ外齿轮副准静态传递误差的周期小于内

齿轮副ꎬ这是由于外齿轮副处于系统第 １ 级ꎬ转速大于内

齿轮副ꎻ此外ꎬ由于同支路相位差影响ꎬ内齿轮副准静态传

递误差与外齿轮副准静态传递误差存在时间差ꎮ

利用系统 Ｓｉｍｕｌｉｎｋ 分析模型ꎬ以系统准静态传递误差

作为动力学激励ꎬ开展系统动态啮合力分析ꎬ其中ꎬ第 １ 支

路齿轮副动态啮合力如图 ５ 所示ꎮ
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图 ５　 第 １ 支路齿轮副动态啮合力时域图

由图 ５ 可知ꎬ齿轮副间动态啮合力围绕着静态力上下

波动ꎬ并且与外齿轮副相比ꎬ内齿轮副动态啮合力的波动

范围更大ꎻ结合本文所建立的动载系数计算模型ꎬ可获得

外齿轮副动载系数为 １.０１６ꎬ内齿轮副动载系数为 １.１０４ꎮ
该结果表明内齿轮副动载偏大ꎬ从而为后续齿轮系统设计

优化提供了一定的理论指导ꎮ

４　 结语

本文基于两级星型齿轮传动系统结构紧凑、传动比

大、承载能力强和工况复杂的特点ꎬ对两级星型传动系统

动载进行研究ꎬ具体研究内容如下:
１)基于动力学建模方法ꎬ建立了两级星型齿轮弯扭

耦合动力学模型ꎬ形成了双联星轮弯扭耦合振动边界

条件ꎻ
２)基于两级星型齿轮弯扭耦合动力学模型ꎬ研究了

动力学动载系数计算方法ꎬ并进行了动载系数算例分析ꎬ
结果表明内齿轮副动态啮合力的波动范围更大ꎮ
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ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｓ[ Ｊ] . Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｄｅｓｉｇｎꎬ２０１６ꎬ１３８( ９):
０９３３０２.

(下转第 ４１ 页)

２２



机械制造 彭其云ꎬ等某动车组变流器风扇随机振动疲劳分析

�	
3	
�	

���

���

���

���

���

���

���
�� �� �� �� �� �� ��

M(�)[

�
�
�
E
�
	f
g


图 １１　 测点 ５ 三向平均加速度折线图

��	U�������
���U�����

图 １２　 风扇新结构损伤最大单元

表 ２　 新结构损伤较大单元号及损伤值

单元号 ３９９０９１７ ３９９２３０３ ３９７１１６５ ３９７１１９１ ３９７１４６２

累计损伤值 ０.０８２ ０.０７５ ０.０７３ ０.０７０ ０.０７０

　 　 通过增加安装座螺栓数量提升风扇整体的安装刚度ꎬ
将风扇的固有频率从 ４６.９ Ｈｚ 提升到 ５３.４ Ｈｚꎬ避开风扇满

载运行时的频率ꎬ避免共振的发生ꎮ 风扇的振动剧烈程度

减小ꎬ应力减小ꎬ结构焊缝单元的损伤也相应减小ꎮ

３　 结语

本文以某动车组变流器风扇为研究对象ꎬ通过无极调

速试验验证风扇结构满载运行情况下是否会发生共振ꎮ

建立风扇结构的有限元模型ꎬ并将模型的固有模态与扫频

试验对 比ꎬ 确 保 模 型 的 准 确 性ꎮ 基 于 频 域 法 采 用

ＩＥＣ６１３７３:２０１０ 标准 １ 类 Ｂ 中规定的加速度密度谱进行

振动疲劳寿命分析ꎮ
１)无极调速试验的结果表明ꎬ风扇原始结构在满载

运行时会发生共振ꎮ 根据风扇的安装特点ꎬ将其等效为悬

臂梁结构ꎬ得出风扇的固有频率与安装刚度有关ꎮ 增加风

扇结构的刚度可以提高风扇的各阶模态ꎬ使其远离风扇满

载时的工作频率ꎬ避免共振的发生ꎮ
２)风扇的实际运营环境会造成扇叶立面的积灰ꎬ导

致风扇动平衡被破坏ꎮ 提高风扇的固有频率ꎬ可以使其远

离 ５~２０Ｈｚ 水平激励线ꎬ降低振动输出响应ꎬ从而提高风

扇结构的疲劳寿命ꎬ增大安全余量ꎮ
变流器风扇结构所使用的振动疲劳分析思路与方法

对于其他列车悬挂有源设备的振动疲劳分析有一定的参
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