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摘　要:对于大型高速齿轮转子系统 , 质量不平衡会产生周

期的离心惯性力 ,使系统产生振动 , 影响强度和寿命。基于

MSC.ADAMS建立齿轮系统弯扭耦合振动模型 , 并考虑了啮

合型耦合和转子动力型耦合两种情况 , 将齿轮做刚性化处理

而轴做柔性化处理。采用多柔体动力学分析方法仿真得出

齿轮在正常啮合和齿轮质量不平衡引起的转子涡动条件下

的齿轮动态激励力和齿轮中心的涡动轨迹 , 以此进行分析比

较 ,为齿轮箱动力学分析提供依据。在 MSC.Patran中建立

齿轮箱动力分析有限元模型 , 利用MSC.Nastran对齿轮箱进

行瞬态动力学分析 ,得到齿轮正常啮合和质量不平衡引起的

涡动两种工况下箱体的振动特性。

关 键 词:弯扭耦合振动;齿轮转子系统;涡动;质量不平

衡;振动.

中图分类号:TH132.4;TB532　　　文献标识码:A

引　言

齿轮转子系统在工作过程中受自身结构或工作

环境的影响 ,质量不平衡问题日益严重 ,有时会导致

齿轮脱啮 ,甚至会引发拍振现象的发生
[ 1]
。质量不

平衡是产生齿轮转子涡动的来源之一 ,转子涡动对

齿面动载荷有较大影响 。李明等人从 Lagrange方程

出发
[ 2]
,考虑齿轮啮合和不平衡效应 , 建立了直齿

齿轮啮合转子 -轴承系统的弯扭耦合动力学模型 ,

对完整约束下齿轮啮合转子系统的弯扭耦合振动稳

态响应进行分析 。AnSungLee采用有限元法对航

空燃气涡轮机上所用的齿轮耦合的转子轴承系统的

质量不平衡响应进行分析
[ 3]
。钱恩采用传递矩阵

法对齿轮未耦合单轴转子系统及齿轮耦合转子系统

稳态不平衡响应进行计算分析
[ 4]
,并讨论齿轮耦合

对转子系统不平衡响应的影响。船用齿轮箱向着高

速重载方向发展 ,进而会产生大的动载荷 ,引起较大

的振动和噪声 。林腾蛟等人提出了齿轮刚度激励 、

误差激励和啮合冲击激励等内部动态激励的数值模

拟方法
[ 5]
,并对增速箱的固有频率以及箱体和传动

轴的振动响应进行了数值仿真 。

本研究首先以多柔体动力学为依据 ,基于 AD-

AMS软件建立齿轮转子的弯扭耦合振动模型 。采

用有限元法和模态叠加法 ,将齿轮轴作为柔体处理 ,

齿轮刚性化 ,利用接触理论 ,仿真得到齿轮由于质量

不平衡引起的转子涡动下的齿轮动态激励力及齿轮

中心的涡动轨迹 ,并与正常啮合下的工况加以分析

比较。建立齿轮箱有限元模型 ,将上述计算得到的

两种工况下的激励加载到啮合齿轮上 ,对齿轮箱系

统进行瞬态动力学响应分析 ,为解决质量不平衡的

高速齿轮转子的振动问题提供重要依据。

1　齿轮传动系统模型

1.1　存在质量不平衡的齿轮副分析模型
[ 6]

若齿轮存在质量不平衡 ,就需要考虑质量不平

衡引起的离心力和惯性力
[ 7]
,建立的考虑离心力和

惯性力的齿轮副弯扭耦合振动模型如图 1所示 。

图 1　具有质量偏心的齿轮传动系统的力学模型

　　广义的位移列阵为{δ}={ypθpygθg},它包含的

4个自由度分别为主 、被动齿轮沿啮合线方向的平

移振动和绕旋转轴线的扭转振动。
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啮合线与主 、被动齿轮的切点 P和 G的 y方向

位移 y′p和 y′g可以表示为:

y′p=yp-epsinθ1 -Rpθ1 (1)

y′g=yg-egsinθ2 -Rgθ2 (2)

θ1 =ωpt-θp (3)

θ2 =ωgt-θg (4)

式中:ep、eg—主动轮和被动轮的偏心量;θ1、θ2—主

动轮和被动轮的旋转角度;ωp、ωg—主动轮和被动

轮的转动角速度。

根据齿轮啮合原理 ,齿轮的动态啮合力可表示

为:

F=cm(y﹒′p-y﹒′g)+km(y′p-y′g) (5)

式中:km、cm—齿轮副啮合综合刚度和综合阻尼。

整理式(1)～式(5)可以得出:

　F=cm y﹒p-ep ωp-θ
·

p cosθ1 -Rp(ωp-θ
·

p) -

y﹒g-eg ωg-θ
·

g cosθ2 -Rg(ωg-θ
·

g) +

km{[ yp-epsinθ1 -Rpθ] -[ yg-egsinθ2 -Rpθ2 ] }(6)

1.2　齿轮转子系统模型建立

所研究的齿轮转子系统是由两根柔性化的齿轮

轴和一对互相啮合的刚性直齿圆柱齿轮组成的。齿

轮传动的相关参数如表 1所示 。考虑到计算方便 ,

做了如下假设:(1)不计齿轮的误差;(2)齿轮不脱

啮;(3)齿轮视为刚体 ,因为一般情况下在大型齿轮

传动系统中齿轮轮齿的啮合刚度要比转子的刚度大

一个数量级以上 ,对系统动力学特性的影响很小 ,

所以采用刚性齿。

表 1　啮合齿轮相关参数

中心距

/mm

模数

/mm

齿数比 齿宽

/mm

压力角

/(°)

输入功率

/kW

输入转速

/r· min-1

340 8 24/61 85/80 20 1 000 4 000

　　由于建立的是齿轮转子弯扭耦合模型 ,考虑了

齿轮轴的弹性作用 ,所以在多体动力学分析中建立

模型的柔性体之前 ,需要对齿轮轴进行有限元分析 ,

得到其各阶振型 、固有频率以及模态中性文件

(mnf)。mnf包含柔性体的几何信息 、质量 、转动惯

量 、频率和振型等信息。考虑到结构的低阶模态对

动力学分析结果影响较大 ,提取了大小齿轮轴的前

30阶模态 。把建立好的两轴的 mnf文件导入到

ADAMS中 ,替换相应的刚体 ,在相应的轴承支撑处

施加旋转副(RevoluteJoint),轴与齿轮之间用固定

副(FixedJoint)连接 ,得到了齿轮传动系统的弯扭

耦合模型 。

根据文献 [ 7]转速高的轴跨越的临界转速相对

较多 ,在此轴上不平衡质量引起的振动占主导地位 ,

由于主动轮转速较高 ,所以在主动轮上施加不平衡

质量。仿真时把质量块与主动轮用固定副连接起

来 ,建立的刚柔耦合模型如图 2所示 。

图 2　质量不平衡齿轮弯扭耦合模型

2　齿轮转子系统动力学仿真分析

2.1　碰撞参数的选取

本研究是利用 IMPACT函数来模拟啮合齿轮的

动态啮合力 ,接触碰撞可以转化为弹簧模型 ,该函数

为 IMPACT(x, x﹒, x1 , K, e, Cmax, d),其中 x为两物体

间碰撞过程中的实际距离;x﹒为发生碰撞时两接触

体的相对转速;x1为碰撞力的激发初始位移值;K为

刚度系数;e为碰撞力指数;d为最大阻尼时的击穿

深度。

在 ADAMS中碰撞力定义为
[ 8]
:

F=
max0, Kx1 -x

e
-step(x, x1 -d,Cmax, x1 , 0)﹒x∶x<x1

0∶x≥x1

(7)

式(7)表示当 x≥x1时 ,两物体不发生接触 ,碰

撞力值为零;当 x<x1时 ,两物体发生碰撞 ,其碰撞

力大小与刚度系数 K、变形量 x1 -x、碰撞力非线性

指数 e、阻尼系数 Cmax和击穿深度 d有关。

2.2　柔体动力学分析模型的建立和约束条件 、载荷

的施加

对已建立的模型在输入轴上加转速驱动 4 000

r/min,输出轴上施加负载转矩 ,由理论计算可得负

载转矩为 6 068 230N· mm。在齿轮之间施加实体

-实体碰撞力 。根据文献 [ 9] , 选取阻尼系数

(Damping)值为 50 N·s/mm,最大阻尼时的击穿深

度(PenetrationDepth)取 0.1mm,非线性指数(Force

·313·
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Exponent)取 1.5,并考虑摩擦的影响 ,取静摩擦系数

为 0.08 ,动摩擦系数为 0.05,刚度系数(Stiffness)计

算可得 1.277×10
6
N/mm

3/2
。仿真时间取为 0.075

s,步长为 0.000 031 25s。

2.3　齿轮啮合力仿真结果分析

在齿轮运转过程中 , 齿轮是刚性的 ,并保持啮

合 ,不会有脱啮的现象发生。经计算可得齿轮传动

的重合度 ε=1.694 6,齿轮在啮合的过程中会出现

单对齿和双对齿交替啮合的现象 ,轮齿的啮合力时

大时小 ,呈周期性变化。正常工况下和主动轮施加

不平衡量 0.4kg· m的齿轮动态接触力时间历程图

及主动轮中心位置图如图 3和图 4所示 。

图 3　正常啮合仿真结果

　　由上述仿真结果进行分析得:

(1)从啮合力大小方面分析:齿轮啮合力的上

下波动幅值较大 ,主要是由于重合度变化致使啮合

刚度发生变化 ,最终导致啮合力有较大的波动。由

图 3(a)分析可得 ,正常啮合情况下 ,啮合力极大值

为 78 000 N,极小值为 11 044 N。主动轮施加不平

衡量 0.4kg· m时啮合力极大值为 82 902 N,极小

值为 10 946 N。可以发现 , 与正常啮合工况下的动

态啮合力相比施加不平衡量齿轮的动态啮合力极大

值有所增加 , 且力的波动幅度较大。

(2)从啮合力周期方面分析:从图 3(a)观察发

现 ,齿轮啮合力成周期性变化 ,周期为一个轮齿啮合

所需的时间 ,这与理论计算相一致。而在主动轮存

在质量不平衡时 ,啮合力也呈周期性变化 ,啮合周期

为主动轮旋转一周的时间 。

图 4　主动轮上施加不平衡量 0.4kg/m仿真结果

　　(3)从主动轮中心位置进行分析:图 3(b)正常

啮合状况主动轮中心位置发生变化主要是受齿轮耦

合作用的影响 ,而图 4(b)的中心位置发生变化主要

是由于不平衡引起齿轮转子的涡动 ,可以发现在轴

两端刚性支撑条件下 ,涡动频率为主动轮的旋转频

率 ,涡动幅值为 0.04mm,轨迹近似为圆。

3　齿轮箱有限元模型建立

应用 Hpermesh软件对整个齿轮箱模型进行网

格划分 ,上下箱体采用四面体网格 ,箱体节点和单元

数量为 86 190和 323 858,齿轮和轴采用计算精度

较高的六面体网格 ,传动系统节点和单元数量为 46

780和 37 990。将划分好的网格导入到 MSC.Pat-

ran,定义材料 、单元属性 ,施加相关约束。本研究考

虑到上下箱体是通过螺栓固结在一起 ,因此在螺栓

处采用多点约束 MPC(Muti-PointConstraint)。 MPC

是对节点的一种约束 ,即将某节点的依赖自由度定

义为其它若干节点独立自由度的函数 ,它可以用于

不相容单元之间的载荷传递 ,是一项重要的有限元

建模技术 ,常用于表征一些特定的物理现象 ,比如刚

·314·
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性连接 、铰接 、滑动以及单元之间的载荷传递等
[ 10]

,

而本研究是将模拟螺栓将上下箱体连接起来 ,采用

MPC中的 RBE2(RigidBarElement2)刚性杆单元 ,

它主要用来定义若干个从节点(非独立节点)与某

个主节点(独立节点)之间的相互约束关系 ,从而使

节点在选定的自由度方向上与主节点保持一致 ,位

移也保持一致 。边界条件的合理设置对有限元模态

分析的结果有着很大的影响 。齿轮箱实际是用地脚

螺栓固定到大地上 ,为了真实的模拟实际情况 ,在相

应螺栓位置处的节点施加固定约束 ,建立好的箱体

有限元模态分析模型如图 5所示。

图 5　齿轮箱有限元模型

4　齿轮箱动力学响应分析

MSC.Nastran瞬态动力学响应分析有两种方

法:直接法和模态法 。研究中采用计算精度较高的

直接法对齿轮箱进行动力学分析。箱体底座采用固

定约束 ,齿轮传动系统与箱体采用弹簧单元连接 ,将

ADAMS仿真得到的两种工况下的动态激励力分解

为径向力和周向力分别施加在齿轮的啮合线上。综

合求解精度和求解效率的影响 ,计算时间为 5 ms,

取 8个齿的啮合周期对动力学响应模型进行分析 ,

可得到箱体任意一点的振动时域响应。文中选取振

动较强烈的输出端上箱体两轴承座之间的节点

Node882 878进行分析 ,图 6和图 7分别为正常工

况和主动轮存在不平衡量节点 882 878的法向振动

加速度响应曲线。

　　将节点 Node882 878法向振动加速度时域响应

曲线导入到 ADAMS中 , 进行快速傅里叶变换

(FFT),得到其频域响应曲线 。由图可以发现施加

不平衡量会使齿轮箱振动增加 ,原因是施加不平衡

量会产生离心力 ,进而使齿轮的啮合力增加 ,增加了

齿轮箱的激励 。

图 6　齿轮正常啮合时节点 828 878的法

向振动加速度响应曲线　　

图 7　主动轮存在不平衡量节点 828 878的法

向振动加速度响应曲线　　　　

5　结　论

(1)提出了基于 ADAMS质量不平衡引起的转

子涡动条件下齿轮转子弯扭耦合模型的动力学仿真

方法 ,考虑轴的弹性作用 ,轴两端刚性支撑 ,以多柔

体动力学为指导 ,采用有限元法 、模态叠加法模拟出

齿轮在正常啮合和齿轮质量不平衡引起的转子涡动

条件下的齿轮动态激励力和齿轮中心涡动轨迹 。由

·315·
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仿真结果可以发现 ,在主动轮上施加不平衡量比正

常啮合时齿轮的动态啮合力增加 ,涡动幅度也有所

增加 。

(2)利用 MSC.Patran/Nastran,建立齿轮箱有

限元模型 ,引入多体动力学仿真得到的两种工况下

的动态啮合力 ,对齿轮箱系统进行动力学响应分析 ,

齿轮转子不平衡使整个系统的振动增大 。

(3)对于大型高速齿轮转子构件 ,如果回转质

量不平衡会产生方向周期性变换的离心惯性力 ,会

使机械产生振动 ,影响强度和寿命 ,本文提供了带有

不平衡量的齿轮转子的动态啮合力和齿轮中心涡动

轨迹的仿真方法。
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新技术 、新工艺

蜂窝式密封技术在汽轮机内应用

据《Электрическиестанции》2009年 10月号报道 ,无论是建造新结构的汽轮机 ,还是对现有汽轮机进行

现代化改造 ,采用高效率 、低成本 、投资迅速回收的高新技术解决方案是一项紧迫的任务 。

分析了在 60 ～ 660 MW功率汽轮机通流部分内采用蜂窝式密封的经验 ,研究了各种围带 /叶冠上密封和

端部密封构造型式和安装的特点 ,确定了为安装上述型式密封 ,需要对汽轮机高压缸和低压缸通流部分进行

补充加工的工作清单。

与使用其它型式的密封比较 ,利用蜂窝式密封可以使围带 /叶冠上方的漏泄量减到最小。

在出现异常的情况下(在围带 /叶冠密封内相当大的径向和轴向碰触 、翅边落入通流部分等),蜂窝密封

允许防止动叶围带 /叶冠凸尖磨损 。

建立通用结构的蜂窝式密封 ,在汽轮机大修期间安装它们时能显著缩短时间并减少费用 ,而不要求对通

流部分进行补充加工。

鉴于在各种类型汽轮机上应用蜂窝式围带 /叶冠上密封和端部密封的高可靠性 ,建议使它们得到广泛的

工业应用 。

(吉桂明　摘译)
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Anexperimentalandnumericalsimulationwereperformedoftheheatexchangecharacteristicsofthelaminarflowin

anarrayofrectangularmicro-passageswithadiameterofDh=0.82 mmundertheactionofanisothermalheat

source.Duringthetest, runningwateratanormaltemperatureservedasanisothermalheatsource.TheReynolds

numberoffluidflowinthemicro-passagesrangedfrom100to900 andthetemperaturedifferencefortheheattrans-

ferwas50 K.AcomparisonofthedatathusobtainedwiththeresultsofthenumericalsolutionstotheN-Sequa-

tionofnormalsizesheatedbyauniformwalltemperatureshowsthatwhenRenumberislessthan300, theNunum-

berwillincreasewithanincreaseoftheRenumber.WhentheRenumberisgreaterthan350, however, theNu

numberobtainedfromtheexperimentwillbeapproximatelyaconstant.Acomparisonofthenumericalsimulation

resultsattheinletconditionbeingfullydevelopedwiththetestonesshowsthattheformeris7.2% higherthanthe

latter.Keywords:micro-passageheatsink, liquidcooling, intensifiedheatexchange, single-phaseflow, laminar

flow

质量不平衡对齿轮传动系统振动影响的数值分析 =NumericalAnalysisoftheInfluenceofMassNon-equi-

libriumonVibrationsinaGearTransmissionSystem[刊 ,汉 ] / ZHANGKun, LIYing-sheng(CSICNo.703

ResearchInstitute, Harbin, China, PostCode:150036), ZHENGBai-lin(CollegeofAeronautics, Astronautics

andMechanics, TongjiUniversity, Shanghai, China, PostCode:200092)//JournalofEngineeringforThermal

Energy＆Power.-2010, 25(3).-312 ～ 316

Foralarge-sizedhigh-speedgearrotorsystem, massnon-equilibriummayproduceaperiodiccentrifugalinertia

forceandcausevibrationstothesystem, affectingitsstrengthandservicelife.BasedonMSC.ADAMS, abowed

andtwistedcoupledvibrationmodelforagearsystemwasestablishedwithtwocircumstancesbeingtakenintoac-

count, namely, engagementtypecouplingandrotordynamictypeone.Thegearswereprocessedasarigidbody

whiletheshaftwastreatedasaflexibleone.Byadoptingamultipleflexiblebodykineticsanalyticmethod, anu-

mericalsimulationwasperformedandthedynamicexcitationforcesofthegearsandthewhirlingtrajectoryofthe

gearcentersundertheconditionofrotorwhirlingcausedbythenormalengagementandmassnon-equilibriumofthe

gearswereobtained.Onthisbasis, ananalysisandcomparisonwasmadetoprovideanunderlyingbasisfortheki-

neticanalysisofthegearbox.AfiniteelementmodelforsuchapurposewasestablishedinMSC.Patran.Byutili-

zingMSC.Nastran, atransientkineticanalysiswasperformedofthegearbox, andthevibrationcharacteristicsof

theboxbodyundertwoeddywhirlingoperatingconditionscausedbythenormalengagementandmassnon-equilib-

riumofthegearswereobtainedrespectively.Keywords:bowedandtwistedcoupledvibration, gearshaftsystem,

swirl, massnon-equilibrium, vibration

一种热气机用盘式旋流气体燃烧器的试验研究 =ExperimentalStudyoftheDiskTypeEddyFlowGas

BurnerforaHotAirEngine[刊 ,汉 ] / SUNHai-ying, LIUZhi-hui, LIUJing-biao(CSICNo.711 Research

Institute, Shanghai, China, PostCode:201203)//JournalofEngineeringforThermalEnergy＆Power.-2010,

25(3).-317 ～ 320

Tomeettherequirementofasmall-sizedhotairengineforcombustionunderanormaltemperatureandpressure

condition, designedwasadisktypeeddyflowgasburneronthebasisofanumericalsimulation.Experimentally

studiedwerethetemperaturedistributionandflamemorphologyinthecombustorunderthefollowingconditions:va-

rioushole-openingmodes, loadsandexcessairfactors.Theresearchresultsshowthatthegasholesareinnerones

andtheairassumesarotationflow.Undertheconditionthattheouterdiameteroftheburnerisreducedtoaround

2/5 ofitsoriginal, thegasandairwillbemixeduniformlywiththecombustionbeingstableandflametransparent,

awayfromthewallsandnotdirectlyheatingtheheadoftheheater.Thehightemperaturezonesaredistributed

properlyandmeettherequirementsofthehotairengineforcombustion.Keywords:gasburner, eddyflow, hot

airengine, numericalsimulation
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