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摘　 要:目前国内外对齿轮以及轴承的故障动力学研究已经很完善ꎬ但两者复合的故障动力学

研究还不够深入ꎮ 将面齿轮副与滚动轴承的动力学耦合到一起ꎬ建立齿轮－轴承耦合动力学模

型ꎬ通过实验研究获得了模型在单一以及复合故障下的时域以及频域响应规律ꎬ为齿轮传动故

障诊断提供理论依据ꎮ
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０　 引言
面齿轮具有体积小、质量轻、重合度大、传动平稳等众

多优点ꎬ在直升机主减速器中应用广泛ꎮ 直升机的主减速

器常常工作在变工况、超速和过载等恶劣工况下ꎬ导致其

不可避免地发生故障ꎮ 如齿根部有较大的应力集中ꎬ极易

出现裂纹ꎬ故障产生的冲击载荷会导致其他正常部件在这

种冲击载荷长时间的作用下产生局部故障如轴承滚道磨

损ꎬ形成复合故障[１] ꎮ 因此ꎬ为了保障直升机主减速器安

全、可靠地运行ꎬ需要建立面齿轮副－轴承耦合动力学ꎬ研
究齿轮故障与轴承复合故障对传动系统的影响ꎮ

针对齿轮－轴承动力学的动态特性ꎬ国内外学者进行

了诸多研究ꎮ ＢＡＧＵＥＴ Ｓ等[２]建立了一级齿轮－轴承系统

动力学模型ꎬ分析了齿轮与轴承之间产生的相互作用ꎮ
ＸＩＡＮＧ Ｌ等[３] ꎬ建立了 １６ 自由度的齿轮－轴承动力学模

型ꎬ参考了时变啮合刚度、非线性轴承支撑力和齿轮偏心

等因素ꎬ研究了齿轮偏心和转速对系统动态特性的影响ꎬ
分析了齿轮振动与轴承振动之间的作用关系ꎮ 李明等[４]

综述了齿轮－轴承系统动力学研究的发展状况ꎬ并进行了

评述和展望ꎻ杨洋等[５]分析了不同计算方法得到的轴承

支撑刚度之间的差别ꎬ进一步研究了支撑刚度对系统振动

响应的影响ꎮ 赵振兴[６]建立了 ３６ 自由度的齿轮－轴承动

力学模型ꎬ通过时频域分析了齿轮裂纹以及轴承局部故障

对轴承外圈竖直方向速度的影响ꎮ

综上所述ꎬ国内外学者针对齿轮－轴承动力学模型进

行广泛研究ꎮ 虽然对齿轮传动系统故障也开展了相关研

究ꎬ但只局限于齿轮故障和转子故障ꎬ滚动轴承故障及其

与齿轮的复合故障考虑较少ꎮ 因此ꎬ为了齿轮传动系统故

障特征的精确识别ꎬ有必要对传动系统的单一故障和复合

故障的动态特性进行研究ꎮ

１　 面齿轮－轴承的耦合动力学模型

以单级面齿轮副为研究对象ꎬ假设齿轮、轴承为线性

弹性体ꎻ传动轴为刚性轴ꎬ不存在弯曲扭转变形ꎻ忽略轮齿

之间的摩擦力ꎻ并将轴承内圈与轴、齿轮看做一个整体ꎬ通
过部件之间的位移和速度传递将面齿轮副和滚动轴承链

接ꎮ 采用集中质量法建立了如图 １所示的动力学模型ꎮ
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图 １　 面齿轮与轴承的耦合动力学模型

􀅰２５􀅰



􀅰机械制造􀅰 严伟ꎬ等􀅰面齿轮副的典型故障振动分析

图 １中ꎬ小齿轮为直齿轮ꎬ大齿轮为面齿轮ꎮ 以竖直

方向为 ｘ 轴、大齿轮轴线方向为 ｙ 轴、小齿轮轴线方向为 ｚ
轴建立坐标系ꎮ 面齿轮副传动系统的位移向量可表示为

ｑ＝ ｘ１ ｙ１ θ１ ｘ２ ｙ２ θ２ ｘｐ１ ｙｐ１ ｘｐ２ ｚｐ２{ } (１)
式中:ｘ１ꎬｙ１ 表示直齿轮在 ｘ 和 ｙ 轴方向上的振动位移ꎻ
ｘ２ꎬｙ２ 表示面齿轮在 ｘ 和 ｙ 轴方向上的振动位移ꎻθ１ 表示

直齿轮绕 ｘ 轴转动的振动位移ꎻθ２ 表示大齿轮绕 ｙ 轴转动

的振动位移ꎻｘｐ１ꎬｙｐ１表示直齿轮在 ｘ 和 ｙ 轴方向上的振动

位移ꎻｘｐ２ꎬｚｐ２表示直齿轮在 ｘ 和 ｚ 轴方向上的振动位移ꎮ
在啮合时由于制造装配误差及振动源的存在ꎬ会导致

在啮合点法向方向产生一个相对位移量 ｕꎮ
ｕ＝( ｒ１θ１＋ｘ１)ｃｏｓα－ｙ１ｓｉｎα－( ｒ２θ２＋ｘ２)ｃｏｓα＋ｙ２ｓｉｎα (２)

式中:α 表示压力角ꎻｒ１ 和 ｒ２ 表示啮合半径ꎮ
面齿轮对在轮齿啮合过程中ꎬ齿面之间会产生动态的

法向啮合力ꎬ将该啮合力分解ꎬ可以分解为 Ｆｘ 和 Ｆｙꎬ即圆

周力和径向力ꎮ

Ｆｎ ＝ ｋｍｕｎ＋ｃｍｕ
􀅰

ｎ

Ｆｘ ＝Ｆｎｃｏｓα
Ｆｙ ＝Ｆｎｓｉｎα

{ (３)

式中 ｋｍ、ｃｍ 为啮合刚度和啮合阻尼ꎮ
根据机械振动基本原理ꎬ可得面齿轮传动系统在各个

方向上的振动微分方程ꎮ
主动轮支撑处振动微分方程:
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从动轮支撑处振动微分方程:
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式中:ｍｉ( ｉ＝ １ꎬ２)表示直齿轮、面齿轮的质量ꎻＪｉ( ｉ ＝ １ꎬ２)
表示直齿轮和面齿轮的转动惯量ꎻｃｉ( ｉ＝ １ꎬ２)表示直齿轮、
面齿轮的扭转阻尼ꎻｋｉ( ｉ＝ １ꎬ２)表示直齿轮、面齿轮的扭转

刚度ꎻＴ１ 表示输入力矩ꎻＴｇ 表示大齿轮的输出力矩ꎻＦ１ｘ、
Ｆ１ｙ表示主动轮处轴承支撑力ꎻＦ２ｘ、Ｆ２ｚ为从动轮处轴承支

撑力ꎬ因为面齿轮 ｚ 方向不受力ꎬ故Ｆ２ｚ为０ꎻｋｐｉ、ｃｐｉ为轴承外圈

的支撑刚度和阻尼ꎮ Ｆｘ 和 Ｆｙ 分别表示滚动体和滚道在水平

方向和垂直方向上的非线性赫兹接触力ꎬ计算公式如下:

Ｆｘ ＝ ｋｂ∑
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ｉ ＝ １
(γ ｉδ ｎ

ｉ ｃｏｓθ ｉ)
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式中:ｋｂ 为滚动体与滚道接触刚度ꎻｉ 为滚动体序号ꎻｎｂ 为

滚动体个数ꎻ球轴承时 ｎ 取 ３ / ２ꎬ滚子轴承时 ｎ 取 １０ / ９ ꎻγｉ

的表达式为

γｉ ＝
１
０{ 　

δｉ>０
其他

(７)

θｉ 为滚动体方位角ꎬ表达式为

θｉ ＝
２π( ｉ－１)

ｎｂ
＋ １－

ｄｂ

ｄｍ

æ

è
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ö

ø
÷

ｗｓ

２
ｔ＋θ０ (８)

式中:ｄｂ 为滚动体直径ꎻｄｍ 为轴承节圆直径ꎻｗｓ 为轴承转

速ꎻθ０ 为保持架初始位置ꎻｔ 为时间ꎮ
δｉ 为接触变形ꎬ表达式为

δｉ ＝(ｘｓ－ｘｐ)ｃｏｓθｉ±(ｙｓ－ｙｐ)ｓｉｎθｉ－ｃ０－ｈｄ (９)
式中:ｃ０ 为轴承径向间隙ꎻｈｄ 为轴承局部故障引起的附加

位移ꎬｈｄ ＝
ｃｄｏ
ｃｄｉ

{ ꎬｃｄｏ、ｃｄｉ为轴承外点蚀与内点蚀引起的附加

位移(图 ２)ꎮ
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图 ２　 轴承局部故障示意图

２　 传动系统的动态特性分析
针对上节的动力学模型ꎬ输入转矩为 １００ Ｎ􀅰ｍꎬ转速

为 ３００ ｒ / ｍｉｎꎮ 采用四阶 Ｒｕｎｇｅ－ｋｕｔｔａ 法求解系统的振动

响应ꎮ 表 １所示为传动系统的相关参数ꎮ

表 １　 传动系统参数

参数 数值 参数 数值

大齿轮齿数 Ｚ２ １３１ 内滚道直径 Ｄ１ / ｍｍ ６４
小齿轮齿数 Ｚ１ ４２ 外滚道直径 Ｄ０ / ｍｍ ９１

模数 ｍ / ｍｍ ２ 节圆直径 ｄｍ / ｍｍ ７７.５

齿宽 Ｌ / ｍｍ ２７ 球直径 ｄｂ / ｍｍ １３.５

弹性模量 Ｅ / ＧＰａ ２０９ 滚珠数目 Ｚ １１

泊松比 ｖ ０.２９５ 弹性模量 Ｅ′ / ＧＰａ ２１９

转速 ｎ / ( ｒ / ｍｉｎ) ３００ 泊松比 ０.３

压力角 / ( °) ２０ 径向游隙 Ｃ / μｍ ５.５

　 　 假设直齿轮中一个齿发生磨损ꎬ面齿轮为正常齿轮ꎮ
根据表 １中的齿轮参数并根据文献[７]中的齿轮磨损模

型ꎬ可得如图 ３所示的齿轮时变啮合刚度ꎮ
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图 ３　 齿轮时变啮合刚度
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２.１　 单一故障下传动系统动态特性分析

图 ４和图 ５为传动系统在齿面磨损、轴承内圈和外圈

点蚀单一故障作用下ꎬ主动轮在 ｙ 方向上速度响应时域图

以及频域图ꎮ
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图 ４　 直齿轮在 ｙ 轴上的速度响应时域图

　 　 图 ４中ꎬ正常情况下齿轮的运行处于平稳状态ꎻ齿面

出现磨损故障时ꎬ直齿轮振动的速度响应出现了非常明显

的冲击信号ꎬ冲击信号时间间隔为 ０.２ ｓꎬ对应频率 ５Ｈｚꎬ为
齿轮磨损故障频率ꎻ当轴承内圈点蚀故障时ꎬ冲击信号时

间最短间隔为 ０.０３３ ３ ｓꎬ对应频率 ３０.０３ Ｈｚꎻ当轴承外圈点

蚀故障时ꎬ冲击信号在整个信号中一直存在且幅值呈现周

期性的变化ꎬ冲击信号时间最短间隔为 ０.０４１ ５ ｓꎬ对应轴

承外圈故障频率 ２４.１０ Ｈｚꎮ
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图 ５　 单一故障下齿轮振动加速度频域图

　 　 图 ５中ꎬ正常情况下主要频率成分是齿轮的啮合频率

ｆｍ(２１０Ｈｚ) 及其倍频 ２ｆｍ ( ４２０Ｈｚ)ꎻ当齿面磨损时ꎬ与
图 ５(ａ)相比其边频带幅值增大ꎬ边频带由齿轮磨损故障频率

ｆｎ(５Ｈｚ)及其倍频组成ꎻ当轴承内圈点蚀时ꎬ图中 ３２Ｈｚ 及其

倍频幅值增加ꎬ与图 ４中 ３０.０３Ｈｚ相近ꎻ当轴承外圈点蚀时ꎬ
图中 ２３Ｈｚ及其倍频幅值增加ꎬ与图 ４中２４.１０ Ｈｚ相近ꎮ
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２.２　 复合故障下传动系统动态特性分析

图 ６是齿面磨损与轴承内圈点蚀故障复合作用之下ꎬ
主动轮在 ｙ 方向上的速度时域以及频域图ꎮ 通过与图 ４、
图 ５相对比ꎬ可以发现速度时域图中ꎬ冲击信号包含了轴

承内圈点蚀故障和齿面磨损的时域故障特征ꎮ 图 ６(ｂ)中
主要频率成分是齿轮的啮合频率 ｆｍ(２１０Ｈｚ)、轴承内圈故

障频率 ３２Ｈｚ和倍频以及转频ꎮ
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图 ６　 磨损与内圈点蚀复合故障

图 ７是轴承外圈点蚀故障与齿面磨损时ꎬ主动轮在 ｙ
方向上速度时域图以及频域图ꎮ 通过对比可以发现在时

域图中ꎬ冲击信号为轴承外圈点蚀故障和齿面磨损引起的

冲击信号的叠加ꎮ 频域图不仅包含有轴承外圈点蚀的故

障频率 ２３Ｈｚ及其倍频ꎬ还有边频带的成分ꎮ
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图 ７　 磨损与外圈点蚀复合故障动态响应

３　 结语

１) 传动系统受齿面磨损故障时ꎬ主动轮速度有周期

性的波动ꎬ其频率为齿轮磨损故障频率ꎻ频域图中其边频

带幅值增大ꎮ 轴承内圈点蚀故障时ꎬ主动轮速度同样有周

期性波动ꎬ且一个周期内有多次波动ꎬ其频率为轴承内圈

故障频率ꎬ频域图中出现了故障频率ꎮ 轴承外圈点蚀故障

时ꎬ速度波动及其幅值都呈现周期性的变化ꎬ其频率为轴

承外圈故障频率ꎬ频域图中外圈点蚀的特征频率幅值

增大ꎮ
２) 传动系统受齿轮和轴承复合故障影响时ꎬ主动轮速

度波动更加复杂ꎬ包含了轴承和齿轮单一故障时的影响特

征ꎮ 频域图中ꎬ轴承故障频率以及边频幅值都有明显增加ꎮ
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