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齿轮－转子－磁轴承系统非线性动力学特性分析
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摘　 要:主动磁轴承作为高度非线性的机械元件ꎬ其非线性会对齿轮转子系统的动力学特性产生影响ꎮ 建立考虑时变

压力角和动态侧隙的齿轮－转子－磁轴承系统的动力学模型ꎬ研究转速、初始侧隙和名义气隙长度对系统振动响应的影

响ꎮ 结果表明:转速和名义气隙长度对系统振动特性有显著影响ꎬ即随着转速和名义气隙长度的增加ꎬ齿轮转子系统的

响应由周期性转变为非周期性ꎬ在一定的取值范围内ꎬ初始侧隙对系统振动特性无显著影响ꎮ 在确定由主动磁轴承支

撑的齿轮转子系统的动态响应时ꎬ磁轴承的名义气隙长度比齿侧间隙更为重要ꎮ
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０　 引言

高速旋转机械的性能对其安全高效运行至关

重要ꎮ 近 年 来ꎬ 主 动 磁 轴 承 ( ａｃｔｉｖｅ ｍａｇｎｅｔｉｃ
ｂｅａｒｉｎｇꎬ ＡＭＢ)已开始应用于高速旋转机械领域ꎮ
相比传统机械轴承ꎬ磁悬浮轴承具有无摩擦损耗、
许用转速高、使用寿命和可靠性高等优点[１－２]ꎮ
此外ꎬ由于对磁轴承刚度和阻尼的精确控制ꎬ机械

振动能够得到有效降低[３]ꎮ 对于主动磁轴承支承

的齿轮转子系统ꎬ齿轮副与磁轴承均会引入大量

非线性源ꎮ 由于主动磁轴承与齿轮传动系统存在

耦合作用ꎬ该非线性特性会表现得更为显著ꎬ进而

可能对旋转机械的响应特性与运行稳定性产生不

利影响ꎬ即可能引发倍周期、拟周期乃至混沌等失

稳行为ꎮ
为了高效揭示系统的基本振动规律ꎬ齿轮－转

子－轴承系统数学模型常被简化为 １ 自由度[４－５]、
２ 自由度[６]、３ 自由度[７－８] 及 ４ 自由度[９]ꎬ但在实

际工况下ꎬ系统常存在显著的耦合作用ꎬ这类简化

的数学模型难以准确描述系统复杂的非线性动力

学模型ꎮ 因此ꎬ需要拓展到 ５ 自由度、６ 自由度甚

至更多自由度ꎮ 聂力等[１０]采用龙格－库塔法对建

立的 ６ 自由度弯扭耦合振动模型进行求解ꎬ结果

表明ꎬ齿面摩擦因数的增加可以降低直齿轮副啮

合刚度幅值ꎬ同时合理的齿面摩擦因数和适当的

直齿轮副安装有助于改善直齿轮副的振动特性ꎮ
刘崇强等[１１]建立了含惰轮的 ６ 自由度齿轮系统

动力学模型ꎬ研究了惰轮系统参数的变化对齿轮
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系统的振动影响ꎮ 结果表明:激振频率的变化将

使系统由 Ｈｏｐｆ 分岔向阵发混沌等不利于惰轮系

统的现象发生ꎮ 信毅[１２] 为了研究齿面粗糙度和

齿根裂纹对齿轮系统的振动影响ꎬ建立了考虑齿

面粗糙度的 ６ 自由度齿轮系统模型ꎬ并对其准确

性进行了实验验证ꎮ 结果表明:对于健康齿轮ꎬ系
统的稳定性依赖于齿轮精度的提高和齿面粗糙度

的降低ꎻ对于裂纹齿轮ꎬ齿根部分裂纹长度的扩展

有助于恶化裂纹产生的冲击现象ꎮ ＹＩ 等[１３] 建立

的数学模型中考虑了压力角和齿侧间隙的时变特

性ꎬ能够详细分析齿轮系统在不同工况下的运行

特性ꎮ 仿真结果表明:相较于以前简化模型的预

测结果ꎬ该齿轮系统在运行初期即有可能出现混

沌运动ꎮ 混沌运动具有对初始条件极度敏感且无

重复运动模式的特征ꎬ会对齿轮的运行性能与使

用寿命产生显著影响ꎮ ＳＨＩ 等[１４] 建立的数学模

型中考虑了时变啮合刚度、静态传动误差、时变齿

侧间隙及随机载荷的影响ꎬ通过与恒定齿侧间隙－
恒定载荷模型、时变齿侧间隙－恒定载荷模型与恒

定齿侧间隙－随机载荷模型的动力学响应对比ꎬ啮
合过程中齿侧间隙与载荷的波动会破坏系统周期

的稳定性ꎬ进而增大系统运动状态的预测难度ꎮ
此外ꎬ还发现系统运动轨迹会通过分岔行为逐渐

进入混沌状态ꎮ ＳＨＩＮ 等[１５] 对油膜径向轴承支撑

的 ５ 自由度齿轮转子系统开展非线性分析ꎬ探究

了系统参数对系统动力学行为的影响ꎬ明确了系

统的稳定条件ꎬ并识别出可能存在的失稳行为ꎮ
ＭＡＪＵＭＤＥＲ 等[１６－１７]通过实验验证了主动磁轴承

在抑制直齿轮转子系统振动方面的有效性ꎮ 结果

表明:主动磁轴承可显著降低由传动误差引发的

振动ꎮ 该团队进一步拓展了主动磁轴承在故障检

测与诊断领域的应用ꎬ通过对振动信号的实时监

测与分析ꎬ成功识别出齿轮故障ꎮ
综上所述ꎬ目前针对主动磁轴承支承的齿轮

转子系统非线性特性的研究尚存在不足ꎮ 现有研

究大多采用具有线性刚度与阻尼系数的轴承ꎬ仅
有 ＳＨＩＮ 的研究是个例外ꎬ他们采用了非线性油

膜径向轴承ꎬ并证实轴承参数确实会对齿轮转子

系统的振动响应产生影响ꎮ 因此本文以磁轴承支

承的齿轮转子系统为研究对象ꎬ建立考虑时变压

力角和齿侧隙的 ６ 自由度齿轮－转子－磁轴承系

统非线性动力学模型ꎬ采用数值迭代方法ꎬ研究转

子转速、初始侧隙、名义气隙长度对系统振动响应

的影响ꎮ

１　 齿轮－转子－磁轴承系统模型

单级直齿轮－转子－磁轴承系统简化结构如

图 １ 所示ꎮ 其中ꎬ主、从动齿轮是由两个质量单元

为 ｍｉꎬ基圆半径为 ｒｂｉ和转动惯量为 Ｊｉ 的刚性转子

组成ꎬＴｉ 是作用于齿轮 ｉ 上的转矩ꎮ 下标 ｉ 分别表

示转子主动轮 ( ｉ＝ １) 和从动轮 ( ｉ＝ ２) ꎮ
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图 １　 齿轮－转子－磁轴承系统结构示意图

１.１　 齿轮转子模型

通过建立包含时变压力角和齿侧间隙(简称侧

隙)的直齿轮副非线性啮合模型ꎬ实现了主齿轮与从

齿轮之间的转矩传递ꎮ 考虑时变压力角和动态侧隙

的 ６ 自由度直齿轮－转子－磁轴承系统非线性动力学

模型如图 ２ 所示ꎬ其广义坐标向量可定义为

ｑ＝[ｘ１ 　 ｙ１ 　 ｘ２ 　 ｙ２ 　 θ１ 　 θ２] Ｔ (１)
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图 ２　 ６ 自由度直齿轮副啮合模型

根据齿轮啮合原理ꎬ动态传动误差 δ( ｔ)的计

算公式为

δ( ｔ)＝ (ｘ１－ｘ２)ｓｉｎ(α－β)＋(ｙ１－ｙ２)×
ｃｏｓ(α－β)＋ｒｂ１θ１－ｒｂ２θ２－ｅ( ｔ) (２)
式中:α 和 β 分别为实际压力角和位置角ꎻｅ( ｔ)为

􀅰５６􀅰



􀅰机械制造􀅰 姚会君ꎬ等􀅰齿轮－转子－磁轴承系统非线性动力学特性分析

静态传动误差ꎮ
根据黏弹性理论ꎬ动态啮合力由沿啮合线的

弹性力和阻尼力组成ꎬ可表示为

Ｆｍ ＝ ｋｍ ｆ(δꎬｂｔ)＋ｃｍ ｆ１(δꎬｂｔ) (３)
６ 自由度齿轮－转子－磁轴承系统的动力学方

程可表示为

ｍ１ ｘ
􀅰􀅰

１＋ｋｍ ｆ(δꎬｂｔ) ｆｘ１＋ｃｍ ｆ１(δꎬｂｔ) ｆ１ꎬ ｘ􀅰１
＋Ｆｂ１ｘ ＝ ０

ｍ１ ｙ
􀅰􀅰

１＋ｋｍ ｆ(δꎬｂｔ) ｆｙ１＋ｃｍ ｆ１(δꎬｂｔ) ｆ１ꎬ ｙ􀅰１
＋Ｆｂ１ｙ ＝ －ｍ１ｇ

ｍ２ ｘ
􀅰􀅰

２＋ｋｍ ｆ(δꎬｂｔ) ｆｘ２＋ｃｍ ｆ１(δꎬｂｔ) ｆ１ꎬ ｘ􀅰２
＋Ｆｂ２ｘ ＝ ０

ｍ２ ｙ
􀅰􀅰

２＋ｋｍ ｆ(δꎬｂｔ) ｆｙ２＋ｃｍ ｆ１(δꎬｂｔ) ｆ１ꎬ ｙ􀅰２
＋Ｆｂ２ｙ ＝ －ｍ２ｇ

Ｊ１ θ
􀅰􀅰

１＋ｋｍ ｆ(δꎬｂｔ) ｆθ１＋ｃｍ ｆ１(δꎬｂｔ) ｆ１ꎬ θ􀅰１
＝Ｔ１

Ｊ２ θ
􀅰􀅰

２＋ｋｍ ｆ(δꎬｂｔ) ｆθ２＋ｃｍ ｆ１(δꎬｂｔ) ｆ１ꎬ θ􀅰２
＝ －Ｔ２

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ïï

ï
ï
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(４)
式中逗号表示偏导数ꎬ具体见参考文献[１４]ꎮ

１.２　 主动磁轴承模型

与图 １ 相对应的主动磁轴承模型示意图如

图 ３ 所示ꎮ
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图 ３　 主动磁轴承示意图

ｘ 方向和 ｙ 方向上的电磁力合力可表示为
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式中:Ｆｘｉ＋、Ｆｘｉ－、Ｆｙｉ＋、Ｆｙｉ－分别为主动磁轴承 ｉ 在 ｘ
方向和 ｙ 方向两个方向上的正电磁力和负电磁

力ꎻγ 为几何耦合系数ꎻｇ０ 为名义气隙长度ꎮ
线性 ＰＤ 控制器的比例增益系数(ＫＰ )、微分

增益系数(ＫＤ)及相关参数 ｉｘｉ、 ｉｙｉ、ｘｉ、ｙｉ、ｘ
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２　 数值仿真

为了能够准确地预测系统的动态响应性能ꎬ
需要对系统非线性动力学方程组(４)进行综合分

析ꎮ 假设输入和输出转矩存在一定的波动ꎬ可用

一阶谐波函数表示为

Ｔ１ ＝Ｔ１０＋Ｔ１ａｓｉｎ(ｗ１ ｔ)
Ｔ２ ＝Ｔ２０＋Ｔ２ａｓｉｎ(ｗ２ ｔ)

{ (７)

式中:Ｔ１０、 Ｔ２０分别为转矩均值ꎻＴ１ａ、Ｔ２ａ分别为转

矩幅值ꎮ
该系统模型可采用 ４ 阶－５ 阶 Ｒｕｎｇｅ－Ｋｕｔｔａ 法

进行求解ꎮ 直齿轮系统和主动磁轴承主要参

数[１８－１９]分别如表 １ 和表 ２ 所示ꎮ

表 １　 直齿轮系统主要参数

齿轮参数 数值

齿轮齿数 ｚ１ꎬ ｚ２ ２０
模数 ｍｎ / ｍｍ １０

初始压力角α０ / (°) ２０
初始中心距ｄ０ / ｍｍ ２００
设计重合度ｍｐ １.５５６ ８

齿轮质量 ｍ１ꎬ ｍ２ / ｋｇ ６.５７

转动惯量 Ｊ１ꎬ Ｊ２ / (ｋｇ􀅰ｍ２) ０.０３６ ５
转矩均值 Ｔ１０ꎬＴ２０ / (Ｎ􀅰ｍ) ３００
转矩幅值 Ｔ１ａꎬ Ｔ２ａ / (Ｎ􀅰ｍ) １００

啮合阻尼系数ξｍ ０.０７
单齿啮合刚度ｋｓ / (Ｎ / ｍ) ３.６２２ ８×１０８

双齿啮合刚度ｋｄ / (Ｎ / ｍ) ６.５０７ ２×１０８

表 ２　 主动磁轴承主要参数

主动磁轴承参数 数值

主动磁轴承常数
μ０Ｎ２Ａｇ

４
/ (Ｎｍ２ / Ａ２) １.５×１０－６

偏磁电流ｉｂ / Ａ ０.５

几何耦合参数 γ ０.２
比例增益系数ＫＰ / (Ａ / ｍ) ９ ４００
微分增益系数ＫＤ / (Ａｓ / ｍ) ８.４

２.１　 转速对系统振动响应的影响

假设初始侧隙 ｂ０ ＝ ３０ μｍ 和名义气隙长度

ｇ０ ＝ ０.５ ｍｍꎬ其他参数如表 １ 和表 ２ 所示ꎮ 齿轮

转子转速ｎ１ 分别为 ２ ０００ ｒ / ｍｉｎ、４ ０００ ｒ / ｍｉｎ 和

􀅰６６􀅰
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６ ０００ ｒ / ｍｉｎ时ꎬ转子响应的时间历程图、频谱图和

相图如图 ４ 所示ꎮ 结果表明:随着转速的增加ꎬ系
统振动响应的时间历程图显示转子运动由周期性

转为非周期性ꎻＦＦＴ 频谱结果进一步显示在转速

为 ２ ０００ ｒ / ｍｉｎ 和 ４ ０００ ｒ / ｍｉｎ 时ꎬ转子( ｘ１)的振

动成分比较单一ꎬ只有转频ｆｒ(ｎ１ / ６０)和啮合频率

ｆｍ(ｎ１×ｚ１ / ６０)ꎬ在转速 ６ ０００ ｒ / ｍｉｎ 时ꎬ系统的频谱

出现倍频(２ ｆｍ)和组合频率( ｆｍ ± ｆｒ)成分ꎻ同时ꎬ
相轨迹曲线不再闭合也说明了该工况下转子的非

周期响应特性ꎮ

����

����

����

����

����

����
���� ���� ���� ����

x �
�μ
N

t�s

��� ��� ��� ��� ����� ��������������������

f �Hz f �Hz
����� ����� ����������������

f �Hz

���� ���� ���� ���� ���� ����
x��μN

���� ���� ���� ���� ���� ����
x��μN

���� ���� ���� ���� ���� ����
x��μN

f m f m

f m�f r f r�f m
2f m

f m

f r f r f r

����

����

����

����

����

����
���� ���� ���� ����

x �
�μ
N

t�s

����

����

����

����

����

����
���� ���� ���� ����

x �
�μ
N

t�s

��

��

�

�

x �
�μ
N

��

��

�

�

x �
�μ
N

��

��

��

�

�

x �
�μ
N

���

��

�

���

����

dx
��d
t�(
m
N
�T
)

��

��

�

���

���

dx
��d
t�(
m
N
�T
)

��

��

�

���

���

dx
��d
t�(
m
N
�T
)

UCUn��������S�NJO UDUn��������S�NJOUBUn��������S�NJO

�K�/� �K�/� �K�/�

MA� MA� MA�

,� ,� ,�

图 ４　 不同转速下的动态响应

２.２　 初始侧隙对系统动态响应的影响

假设转速ｎ１ ＝ ２ ０００ ｒ / ｍｉｎ 和名义气隙长度

ｇ０ ＝ ０.５ ｍｍ 时ꎬ其他参数如表 １ 和表 ２ 所示ꎮ 初

始侧隙值ｂ０分别为 １０ μｍ、３０ μｍ 和 ５０ μｍ 时ꎬ齿
轮转子响应的时间历程图、相图和 Ｐｏｉｎｃａｒé 映射

图如图 ５ 所示ꎮ 结果表明ꎬ随着初始侧隙值的增

加ꎬ系统的振动响应显示转子运动都是周期性运

行ꎬ即初始侧隙值在合理的范围内变化时对系统

振动响应影响很小ꎮ

２.３　 名义气隙长度对系统动态响应的影响

假设转速ｎ１ ＝ ２ ０００ ｒ / ｍｉｎ 和初始侧隙ｂ０ ＝ ３０
μｍꎬ其他参数如表 １ 和表 ２ 所示ꎮ 系统在名义气

隙长度ｇ０分别为 ０.２ ｍｍ、１ ｍｍ 和 ８ ｍｍ 时的时间

历程图、相图和 Ｐｏｉｎｃａｒé 映射图如图 ６ 所示ꎮ 相

图表明:当名义气隙长度为 ０.２ ｍｍ 和 １ ｍｍ 时ꎬ相
轨迹呈封闭曲线ꎬ说明齿轮转子系统的运动状态

为周期运动ꎻ当名义气隙长度增至 ８ ｍｍ 时ꎬ相轨

迹不再封闭ꎬ表明系统响应呈非周期运动特征ꎻ庞
加莱截面图进一步验证了这一规律ꎮ
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图 ５　 不同初始侧隙下的动态响应
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３　 结语

本文建立了考虑时变压力角和动态间隙的 ６
自由度直齿轮－转子－磁轴承系统动力学模型ꎬ同
时考虑了主动磁轴承的非线性力影响ꎬ分析了转

速、初始侧隙和名义气隙长度对系统振动响应的

影响规律ꎮ 所得结论如下:
１)在相同运行参数下ꎬ随着转子转速的增加ꎬ

系统由周期运动转变为非周期运动ꎬ表明转速是

影响转子系统振动响应的关键因素ꎮ
２)保持转子转速和名义气隙长度取值不变ꎬ

初始侧隙在一定的范围内变化ꎬ对系统的振动响

应无显著影响ꎮ
３)当转子转速和初始侧隙不变时ꎬ随着名义

气隙长度的增加ꎬ系统由周期运动转变为非周期

运动ꎮ 这表明在决定转子系统响应过程中ꎬ名义

气隙长度是比侧隙更为关键的影响因素ꎮ
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