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摘要 为探究宽频激励下星型齿轮传动系统的非线性动力学特性,引入时变啮合刚度,综合啮合误差、齿面

摩擦和齿侧间隙等因素,建立了考虑陀螺效应的高速星型齿轮传动非线性动力学分析模型,利用 Runge-

Kutta法进行求解,获得星型齿轮传动系统的非线性动力学响应,进一步得到宽频激励下系统的啮合阻尼比

分岔图,通过时域图、分岔图、相图等对系统的非线性动力学特性进行研究,并通过振动试验对本文动力学

模型的准确性进行验证.研究结果表明:高转速会使系统的周期区间减小,混沌区间加长,振动幅度变大.
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Abstract In
 

order
 

to
 

investigate
 

the
 

nonlinear
 

dynamic
 

characteristics
 

of
 

the
 

star
 

gear
 

transmission
 

sys-
tem

 

under
 

wide-frequency
 

excitation,
 

the
 

time-varying
 

mesh
 

stiffness
 

is
 

introduced,
 

and
 

the
 

nonlinear
 

dynamic
 

analysis
 

model
 

of
 

high-speed
 

star
 

gear
 

transmission
 

considering
 

the
 

gyroscopic
 

effect
 

is
 

estab-
lished

 

by
 

combining
 

the
 

mesh
 

error,
 

tooth
 

surface
 

friction,
 

gear
 

backlash,
 

etc.
 

The
 

nonlinear
 

dynamic
 

response
 

of
 

the
 

star
 

gear
 

transmission
 

system
 

is
 

obtained
 

by
 

solving
 

the
 

problem
 

using
 

the
 

Runge-Kutta
 

method,
 

and
 

the
 

nonlinear
 

dynamic
 

response
 

of
 

the
 

star
 

gear
 

transmission
 

system
 

is
 

further
 

obtained
 

by
 

the
 

bifurcation
 

diagram
 

of
 

the
 

mesh
 

damping
 

ratio
 

of
 

the
 

system
 

under
 

wide-frequency
 

excitation.
 

The
 

nonlinear
 

dynamic
 

response
 

of
 

the
 

star
 

gear
 

transmission
 

system
 

is
 

obtained
 

by
 

using
 

the
 

Runge-Kutta
 

method,
 

and
 

furthermore,
 

the
 

bifurcation
 

diagram
 

of
 

the
 

meshing
 

damping
 

ratio
 

of
 

the
 

system
 

under
 

the
 

excitation
 

is
 

obtained.
 

The
 

results
 

show
 

that
 

the
 

high
 

rotational
 

speed
 

will
 

make
 

the
 

system's
 

period
 

in-
terval

 

decrease,
 

the
 

chaos
 

interval
 

lengthen,
 

and
 

the
 

vibration
 

amplitude
 

become
 

larger.
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引言
  

星型齿轮传动系统属于定轴多分支功率分汇

流齿轮传动,具有结构紧凑、功率密度高以及高可

靠性等优点,被广泛应用于航空、风电等领域及各

类高速、超高速实验装置中.高速化趋势下,星型齿
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轮传动的工作转速也日益增高,受各种激励因素影

响,系统更易进入不稳定运动状态.有必要进一步

研究星型齿轮传动系统的非线性特性及宽频激励

下各参数对系统稳定性的影响规律.
围绕不同激励因素对齿轮系统非线性的影响

规律,国内外学者做了大量卓有成效的工作.蒋强

等[1-4]综合考虑了时变啮合刚度、齿侧间隙、综合误

差等因素对单级齿轮传动系统非线性的影响规律.
鲍和云等[5]建立了两级星型齿轮传动系统的纯扭

转动力学模型,分析了两级星型齿轮传动系统的非

线性动态特性,但是并没有考虑各齿轮径向与轴向

的振动特性.王靖岳等[6-7]在此基础上提出多级齿

轮传动系统的非线性动力学模型,该模型不仅考虑

了齿轮副之间时变啮合刚度、综合啮合误差和齿

隙,齿轮之间的连接耦合刚度,还研究了系统在分

岔参数变化(包括激励频率)下的稳定性.徐凡等[8]

则建立了含摩擦的风电齿轮传动系统的非线性动

力学模型,探究了摩擦对系统分岔特性、周期运动

状态以及混沌运动状态的影响.莫帅等[9,10]综合考

虑时变啮合刚度、齿侧间隙、综合啮合误差及齿面

摩擦等因素,建立了多级齿轮传动系统动力学模

型,并搭建测试平台验证模型,但未对实验与仿真

结果的频率成分进行对比分析.伍晓龙等[11]探究

了激励频率对传动系统复杂动力学特性的影响规

律,但未考虑高频激励引发的非线性动力学问题.
针对星型增速齿轮传动,尤其线速度30

 

m/s以上

的高速齿轮箱非线性动力学,则鲜有相关文献.
  

为此本文以某高速试验台用星型增速齿轮箱

为研究对象,拟通过分岔图、庞加莱截面图、相图和

FFT频谱图等工具,探明含高、中、低速的宽频激

励下,星型齿轮传动系统的非线性动力学特性,并
对实验与仿真结果的频率响应进行对比分析,以期

为该类齿轮传动的故障机制研究、结构设计和更优

工况的选择提供理论指导.

1 系统动力学模型

1.1 系统非线性动力学分析模型
  

如图1所示是两级外啮合星型增速齿轮传动

系统简图.输入功率经第一级太阳轮S1 分别流给

三个星轮P1,又经过三个二级星轮P2 汇流到太阳

轮S2 输出.系统弯-扭-轴动力学分析模型如图

2所示,其中 Km1 和 Km2 分别代表输入级和输出

级中心轮与星轮之间的啮合刚度,Cm1 和Cm2 分别

代表输入级和输出级传动的啮合阻尼,Krn 和Kan

分别表示齿轮n 的径向和轴向的支撑刚度(n=
S1、P11、P12、P13、P21、P22、P23、S2),Crn 和Can 分

别表示齿轮n 的径向和轴向的支撑阻尼(n=S1、

P11、P12、P13、P21、P22、P23、S2),Ka 和Ca 分别表

示星轮轴的扭转刚度和阻尼.

图1 星型齿轮传动系统简图

Fig.1 Sketch
 

of
 

the
 

star
 

gearing
 

system

图2 星型齿轮传动系统的弯-扭-轴动力学模型

Fig.2 Bend-Twist
 

axis
 

dynamics
 

model
 

of
 

star
 

gearing
 

system

1.2 激励计算
  

由于斜齿轮轮齿交替时较为规律,其时变啮合

刚度类似于简谐函数,故采用1阶谐波函数进行简

化,可表示为:

k(t)=km+kacos(wmt) (1)
式中,ka为啮合刚度的波动幅值,其中ka/km=s,s
为时变啮合刚度系数.

   

由于齿轮在实际传动中并非完全按照设计运

行,制造装配误差会使实际相对啮合位移与理论相

对啮合位移产生偏差.将啮合副构件的各类误差表

达为啮合线上的等效位移并进行叠加,以综合啮合

误差表示为:

13
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ej(t)=easin(wmt+φ0) (2)

式中,ea为误差幅值,wm 为啮合频率,φ0为综合啮

合误差初始相位.
在实际工况下,齿轮制造,安装误差和磨损因

素的存在会产生齿侧间隙.齿侧间隙是影响较大的

非线性因素,故齿轮副的啮合力与啮合位移不能简

单地进行线性表示.轮齿发生的弹性变形可用分段

函数表示为:

f(xi)=

xi-b xi >b

0 xi ≤b

xi+b xi <-b

􀮠

􀮢

􀮡

􀪁􀪁
􀪁􀪁 (3)

式中,b为齿轮副中齿侧间隙值的一半.
     

在齿轮啮合过程中,每一对齿都经历从啮入到

啮出的过程,故摩擦力方向会发生变化.根据库仑

定律,齿轮副的齿面摩擦力作为重要的非线性因

素,可表示为

Ff=sign(v)μF (4)

式中,μ 为两啮合齿面之间的摩擦系数,Ff 为齿轮

副之间每个齿轮受到的啮合力,v 为齿面相对滑动

速度.
v=w1s1-w2s2 (5)

其中,w1、w2 分别为两啮合齿轮的角速度,摩擦力

臂s1、s2,可按如下公式计算获得:

s1= (rb1+rb2)tanαt- r2a2-r2b2 +w1rb1t (6)

s2= r2a2-r2b2 +w1rb1t (7)

其中,ra2 为斜齿轮齿顶圆半径,rb2 为斜齿轮基圆

半径,αt为斜齿轮端面压力角.

1.3 系统运动微分方程
  

星型齿轮系统中各齿轮具有沿回转轴线的角

位移运动、分解在齿轮径向平面内相互垂直方向的

平移运动以及沿齿轮轴线方向的平移运动.由于系

统输出级中心轮所在轴的回转半径较小、弯曲刚度

小、转速较高,故需考虑输出级中心轮的陀螺效应.
该系统共有34个自由度,记为 {θn,θxs2,θys2,xn,

yn,zn}(n=S1、P11、P12、P13、P21、P22、P23、S2),最

终建立如下动力学微分方程:

太阳轮S1

Ms1x
··
s1+Crs1x

·
s1+Krs1xs1+∑

3

i=1

[Km1f(δ1i)+Cm1δ
·

1i]cosβcosAi+Ff1sinAi=0

Ms1y
··
s1+Crs1y

·
s1+Krs1ys1+∑

3

i=1

[Km1f(δ1i)+Cm1δ
·

1i]cosβsinAi+Ff1cosAi=0

Ms1z
··
s1+Cas1z

·
s1+Kas1zs1-∑

3

i=1

[Km1f(δ1i)+Cm1δ
·

1i]sinβ=0

Is1θ
··

s1+rbs1∑
3

i=1

[Km1f(δ1i)+Cm1δ
·

1i]cosβ+Ff1s1=Tin

􀮠

􀮢

􀮡
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁􀪁

(8)

星轮P1

Mp1ix
··
p1i+Crp1x

·
p1i+Krp1xp1i-[Km1f(δ1i)+Cm1δ

·

1i]cosβcosAi-Ff1sinAi=0

Mp1iy
··
p1i+Crp1y

·
p1i+Krp1xp1i-[Km1f(δ1i)+Cm1δ

·

1i]cosβsinAi-Ff1cosAi=0

Mp1iz
··
p1i+Cap1z

·
p1i+Kap1zp1i+[Km1f(δ1i)+Cm1δ

·

1i]sinβ=0

Ip1iθ
··

p1i-rbp1(Km1δ1i+Cm1δ
·

1i)cosβ+Ka(θp1i-θp2i)+Ca(θ
·

p1i-θ
·

p2i)-Ff1s2=0

􀮠

􀮢

􀮡

􀪁
􀪁
􀪁􀪁
􀪁
􀪁
􀪁􀪁

(9)

星轮P2

Mp2ix
··
p2i+Crp2x

·
p2i+Krp2xp2i+[Km2f(δ2i)+Cm2δ

·

2i]cosβcosBi+Ff2sinBi=0

Mp2iy
··
p2i+Crp2y

·
p2i+Krp2yp2i+[Km2f(δ2i)+Cm2δ

·

2i]cosβsinBi+Ff2cosBi=0

Mp2iz
··
p2i+Cap2z

·
p2i+Kap2zp2i-[Km2f(δ2i)+Cm2δ

·

2i]sinβ=0

Ip2iθ
··

p2i+rbp2[Km2f(δ2i)+Cm2δ
·

2i]cosβ-Ka(θp1i-θp2i)-Ca(θ
·

p1i-θ
·

p2i)+Ff2s3=0

􀮠

􀮢

􀮡

􀪁
􀪁
􀪁􀪁
􀪁
􀪁
􀪁􀪁

(10)

太阳轮S2

23
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Ms2x
··
s2+Crs2x

·
s2+Krs2xs2+kfrs2θys2-cosβ∑

3

i=1

[Km2f(δ2i)+Cm2δ
·

2i]cosBi-Ff2sinBi=0

Ms2y
··
s2+Crs2y

·
s2+Krs2ys2-kfrs2θxs2-cosβ∑

3

i=1

[Km2f(δ2i)+Cm2δ
·

2i]sinBi-Ff2cosBi=0

Ms2z
··
s2+Cas2z

·
s2+Kas2zs2-sinβ∑

3

i=1

[Km2f(δ2i)+Cm2δ
·

2i]=0

Jds2θ
··

xs2+Jps2ωs2θ
·

ys2+kffs2θxs2-kfrs2ys2+rbs2sinβ∑
3

i=1

[Km2f(δ2i)+Cm2δ
·

2i]sinϕi=0

Jds2θ
··

ys2-Jps2ωs2θ
·

xs2+kffs2θys2+kfrs2xs2-rbs2sinβ∑
3

i=1

[Km2f(δ2i)+Cm2δ
·

2i]cosϕi=0

Jps2θ
··

zs2-rbs2cosβ∑
3

i=1

[Km2f(δ2i)+Cm2δ
·

2i]-Ff2s4=-Tout

􀮠

􀮢

􀮡

􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁

            

(11)

式中,mn、In 分别表示各齿轮的质量和转动惯量,

Jps2为输出级太阳轮的转动惯量,其中Ff1和Ff2为

齿面摩擦力,s1、s2、s3、s4 为摩擦力矩,kfrs2 为输出

轴的支撑刚度系数,kffs2 为弯曲刚度系数.Tin、Tout

分别为输入扭矩和输出扭矩,rbn 为各齿轮基圆半

径;φi(i=1,2,3)为各星轮相对中心轮的位置角,

Ai 表示输入级第i分支的啮合线相对于太阳轮s1
的方向角,Bi 表示输出级第i分支的啮合线相对于

太阳轮s2 的方向角,Jds2 为输出级太阳轮的赤道转

动惯量,β为齿轮螺旋角.
  

由于系统在扭转方向上的位移没有约束,针对

式(8)~(11)组成的星型齿轮传动系统的动力学微

分方程组是不可求解的半正定方程组.利用相对位

移的公式,即可使方程组正定,能够求解,从而达到

消除刚体位移的目的.
第一级太阳轮与星轮啮合线1的相对位移:

δ1i=(rbs1θs1-rbp1θp1i)cosβ+(xs1-
 xp1i)cosAicosβ+(ys1-yp1i)sinAicosβ-
 (zs1-zp1i)sinβ-e1i (12)

第二级太阳轮与星轮啮合线2的相对位移:

δ2i=(rbp2θp2i-rbs2θs2)cosβ+(xp2i-
 xs2)cosBicosβ+(yp2i-ys2)sinBicosβ-
 (zp2i-zs2)sinβ-e2i (13)
    

为提高计算效率,避免收敛缓慢和求解精度下

降等问题,对动力学微分方程进行无量纲化.
  

定义时间尺度参考值τ=wn·t,并引入位移标

称 尺 度 bc. 其 中 wn 为 特 征 频 率,wn =

km/[(ms1mp1)/(ms1+mp1)],km 为齿轮副的平

均啮合刚度.无量纲位移、速度、加速度可以表示

为:X =X
-
bc,X

·
=X

-
·

wnbc,X
··

=X
-
··

w2
nbc,引入激励频

率we=wm/wn 对时变啮合刚度、综合啮合误差进

行无量纲处理,具体表达式为:

f(x-i)=

x-i-b
-

x-i >b
-

0 x- ≤b
-

x-i+b
-

x-i <b
-

􀮠

􀮢

􀮡

􀪁
􀪁􀪁
􀪁
􀪁

(14)

e-j=fesin(weτ+φ0) (15)

k
-
j=km[1+s·cos(weτ+φ0)] (16)

式中,fe 为啮合误差幅值,fe=ea/bc.

  无量纲化后第一级太阳轮与星轮啮合线1的相对位移:

σ-
··

1i=[(x-
··

s1-x-
··

p1i)cosAi+(y-
··

s1-y-
··

p1i)sinAi]cosβ-(z-
··

s1-z-
··

p1i)sinβ+
Tinrbs1

w2
ebcIs1

cosβ-

 
r2bs1cos2β
w2
eIs1 ∑

3

i=1

[Km1f(δ
-
1i)]-

r2bs1cos2β
weIs1 ∑

3

i=1

(Cm1δ
-
·

1i)+
Ff1s1rbs1

w2
eIs1

cosβ-
r2bp1cos2β
w2
eIp1i

[Km1f(δ
-
1i)]-

 
r2bp1cos2β
weIp1i

(Cm1δ
-
·

1i)-
Ff1s2rbp1

w2
eIp1i

cosβ+Ka

(θ
-
p1i-θ

-
p2i)rbp1

w2
eIp1i

cosβ+Ca

(θ
-
·

p1i-θ
-
·

p2i)rbp1

w2
eIp1i

cosβ-e-
··

1i

(17)

无量纲化后第二级太阳轮与星轮啮合线2的相对位移:
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σ-
··

2i=[(x-
··

p2i-x-
··

s2)cosBi+(y-
··

p2i-y-
··

s2)sinBi]cosβ-(z-
··

p2i-z-
··

s2)sinβ+
Toutrbs2

w2
ebcJps2

cosβ-

 
r2bs2cos2β
w2
eJps2
∑
3

i=1

[Km2f(δ
-
2i)]-

r2bs2cos2β
weJps2

∑
3

i=1

(Cm2δ
-
·

2i)+
Ff2s4rbs2

w2
eJps2

cosβ-
r2bp2cos2β
w2
eIp2i

[Km2f(δ
-
2i)]-

 
r2bp2cos2β
weIp2i

(Cm2δ
-
·

2i)-
Ff2s3rbp2

w2
eIp2i

cosβ+Ka

(θ
-
p1i-θ

-
p2i)rbp2

w2
eIp2i

cosβ+Ca

(θ
-
·

p1i-θ
-
·

p2i)rbp2

w2
eIp2i

cosβ-e-
··

2i

(18)

3 系统非线性动力学特性
  

在已建立模型的基础上,本文采用变步长4阶

Runge-Kutta法求解动力学微分方程,得到在宽频

激励下,星型齿轮传动系统的非线性特性.星型增

速齿轮箱主要参数如表1所示.

表1 星型齿轮参数

Table
 

1 Parameters
 

of
 

the
 

star
 

gear

System
 

parameter S1 P1 P2 S2

Modulus
 

/mm 1.5 1.5 1.5 1.5

Tooth
 

number
 

zi 60 27 66 21

Pressure
 

angle
 

αi/(°)20 20 20 20 20

Helix
 

angle
 

β/(°) 12.36 12.36 12.36 12.36

Hand
 

of
 

helix Left-hand Right-handLeft-hand Right-hand
Moment

 

of
 

inertia
I/(kg·m2)

1e-3 4.15e-5 1.5e-3 1.52e-5

3.1 不同转速工况下啮合阻尼对系统振动响应的

影响

 

图3为输出转速20
 

000
 

r/min时星型齿轮传

动系统随啮合阻尼比变化的分岔图.由图可知,当

ξ∈(0.02,0.14)时,系统处于混沌响应;当ξ∈(0.14,

0.148)时,系统处于多周期响应;当ξ∈(0.148,

0.16)时,系统处于混沌响应;当ξ∈(0.16,0.22)
时,系统处于三倍周期响应.

图4为ξ=0.05时系统的混沌响应.此时相图

呈现多线条的无规则绕圈,与此相对应的庞加莱截

图3 输出转速n0=20
 

000
 

r/min时啮合阻尼比的分岔图

Fig.3 Bifurcation
 

of
 

meshing
 

damping
 

ratio
 

at
 

output
 

speed
 

n0=20
 

000
 

r/min
面图表现为一系列离散点集.频谱图中以啮合频率

为主,但也有较为丰富的低频部分.图5为ξ=0.2
时系统的三倍响应,相图表现为在相空间上绕三圈

的光滑圆环,庞加莱截面上出现三个点集,时域图处

于周期状态并表现出三个幅值.频谱图中出现1/2
次谐波及其整倍数阶谐波,但仍以啮合频率为主.

图6为输出转速为10
 

000
 

r/min时星型齿轮

传动系统随啮合阻尼比变化的分岔图.由图可知,

图4 ξ=0.05时系统的非线性响应

Fig.4 Nonlinear
 

response
 

of
 

the
 

system
 

at
 

ξ=0.05

图5 ξ=0.2时系统的非线性响应
Fig.5 Nonlinear

 

response
 

of
 

the
 

system
 

at
 

ξ=0.2
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图6 输出转速n0=10
 

000
 

r/min时啮合阻尼比的分岔图

Fig.6 Bifurcation
 

of
 

meshing
 

damping
 

ratio
 

at
 

output
 

speed
 

n0=10
 

000
 

r/min

当ξ∈(0.02,0.124)时,系统处于混沌响应;当ξ∈
(0.124,0.13)时,系统处于拟周期响应;当ξ∈
(0.13,0.2)时,系统处于单周期响应.

  

图7为ξ=0.08时系统的混沌响应.相图中,

由于含有混沌吸引子,使得相轨迹杂乱无章,庞加

莱截面表现为离散的一系列点集,频谱图中以啮合

频率为主,但也有较为丰富的低频部分.图8为ξ
=0.2时的仿真结果,相图是由相轨线组成的不规

则闭合图形,从时域图可以看出,系统每重复一次

运动需1个周期时间,频谱图中系统响应谱线分布

在频率比上,表明系统响应存在亚谐成分,庞加莱

截面由一个点集组成,因此可以确定系统处于单周

期运动状态.
图9为输出转速为5000

 

r/min时星型齿轮传

动系统随啮合阻尼比变化的分岔图.由图可知,当

ξ∈(0.002,0.004)时,系统处于混沌响应;当ξ∈
(0.004,0.2)时,系统处于单周期响应.

图10为ξ=0.002时系统的混沌响应.相图中,

图7 ξ=0.08时系统的非线性响应

Fig.7 Nonlinear
 

response
 

of
 

the
 

system
 

at
 

ξ=0.08

由于含有混沌吸引子,使得相轨迹杂乱无章,庞加莱

截面表现为离散的一系列点集,频谱图呈现连续分

布.图11为ξ=0.2系统的单周期响应,相图表现为

光滑闭合曲线,庞加莱截面由一个点集组成,时域图

呈现明显的周期性,频谱图呈现离散的分布.

图8 ξ=0.2时系统的非线性响应

Fig.8 Nonlinear
 

response
 

of
 

the
 

system
 

at
 

ξ=0.2

图9 输出转速n0=5000
 

r/min时啮合阻尼比的分岔图

Fig.9 Bifurcation
 

of
 

meshing
 

damping
 

ratio
 

at
 

output
 

speed
 

n0=5000
 

r/min

图10 ξ=0.002时系统的非线性响应
Fig.10 Nonlinear

 

response
 

of
 

the
 

system
 

at
 

ξ=0.002
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图11 ξ=0.2时系统的非线性响应

Fig.11 Nonlinear
 

response
 

of
 

the
 

system
 

at
 

ξ=0.2

图12为输出转速为1000
 

r/min时星型齿轮

传动系统随啮合阻尼比变化的分岔图.由图可知,

当ξ∈(0.002,0.01)时,系统处于混沌响应;当ξ∈
(0.01,0.2)时,系统处于单周期响应.

图12 输出转速n0=1000
 

r/min时啮合阻尼比的分岔图

Fig.12 Bifurcation
 

of
 

meshing
 

damping
 

ratio
 

at
 

output
 

speed
 

n0=1000
 

r/min

图13为ξ=0.002时系统的混沌响应.相图

中,由于含有混沌吸引子,使得相轨迹杂乱无章,庞
加莱截面表现为离散的一系列点集,频谱图呈现连

续分布.图14为ξ=0.2时系统的单周期响应,相
图表现为闭合的曲线带,庞加莱截面由一个点集组

成,时域图呈现明显的周期性,频谱图呈现离散的

分布.
 

图13 ξ=0.002时系统的非线性响应

Fig.13 Nonlinear
 

response
 

of
 

the
 

system
 

at
 

ξ=0.002

图14 ξ=0.2时系统的非线性响应

Fig.14 Nonlinear
 

response
 

of
 

the
 

system
 

at
 

ξ=0.2
  

从图3至图14可得,啮合阻尼比的增大可以

抑制系统中混沌的出现.随着转速的升高,分岔图

的混沌区间加宽,周期运动区间缩短.从系统时域

图可以得出,随着系统转速的提高,系统的振动幅

度随转速升高而变大.

3.2 激励频率对系统动态特性的影响
  

由于高速星型增速齿轮箱与电机直连,需考虑

驱动电机的输出特性,即额定转速以下恒扭矩输

出,额定转速以上恒功率输出.本文电机输出功率

为22
 

kW,额定扭矩为143
 

N·m.图15为啮合线2

图15 第二级啮合线振动转速图

Fig.15 Vibration
 

speed
 

diagram
 

of
 

the
 

second
 

stage
 

of
 

the
 

meshing
 

line
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方向的无量纲振幅(相同转速下最大无量纲位移与

最小无量纲位移之差)随输出转速变化的关系图.
除去共振峰值区,随着转速的升高(转速低于共振

转速)第二级太阳轮与星轮啮合线的振动位移在不

断增大;并且当输出转速高于系统共振转速时,随
着转速的增加振动位移明显增大.其中,图16为输

出转速n0 在1000~20
 

000
 

r/min下第二级太阳轮

与星轮啮合线的无量纲位移.

图16 输出转速n0 在1000~20
 

000
 

r/min的振动位移

Fig.16 Vibration
 

displacement
 

of
 

output
 

speed
 

n0 

at
 

1000~20
 

000
 

r/min

3.3 齿轮箱振动试验

增速箱振动试验台如图17所示,采用三向加速

度传感器采集振动信号,加速度传感器布置在星型

齿轮增速系统高速输出级,采样频率为12
 

000
 

Hz.
图18~图20为不同转速工况下试验采集信

号与仿真结果的频域对比图.其中,fd 为输出级中

心轮的无量纲转频,fr 为输出级中心轮无量纲啮

合频率.从图中可以得出,在不同转速工况下试验

信号得到的无量纲转频和齿频与仿真结果所得到

的无量纲转频和齿频基本吻合,详细对比数据如表

2所示,验证了本文所动力学模型的正确性.

图17 星型增速齿轮箱振动试验

Fig.17 Vibration
 

test
 

of
 

star-boosting
 

gearbox

图18 工况一输出级中心轮的频谱特性

Fig.18 Spectral
 

characteristics
 

of
 

the
 

central
 

gear
 

of
 

the
 

output
 

stage
 

for
 

Case
 

1

图19 工况二输出级中心轮的频谱特性

Fig.19 Spectral
 

characteristics
 

of
 

the
 

central
 

gear
 

of
 

the
 

output
 

stage
 

for
 

Case
 

2

图20 工况三输出级中心轮的频谱特性
Fig.20 Spectral

 

characteristics
 

of
 

the
 

central
 

gear
 

of
 

the
 

output
 

stage
 

for
 

Case
 

3

表2 不同转速工况下实验与仿真数据
Table

 

2 Experimental
 

and
 

simulated
 

spectral
 

data
 

under
 

different
 

rotational
 

speed
 

conditions

Working
 

conditions
Test

 

signal
 

spectrum
Spectrogram

 

of
 

simulation
 

results
fd fr fdfr

Working
 

condition
 

1:
 

Output
 

speed
 

n0=9009
 

r/min 0.017 0.358 0.014 0.317

Working
 

condition
 

2:
 

Output
 

speed
 

n0=11
 

542
 

r/min 0.021 0.448 0.019 0.407

Working
 

condition
 

3:
 

Output
 

speed
 

n0=13
 

187
 

r/min 0.024 0.352 0.022 0.466

73



动 力 学 与 控 制 学 报 2026年第24卷

4 结论
  

通过集中参数法,建立了星型齿轮传动系统的

非线性动力学模型,得到了在不同转速工况下系统

关于啮合阻尼比的分岔图,并通过时域图、相图、

FFT频谱图和庞加莱截面图分析了系统的运动情

况,发现增大系统啮合阻尼比可抑制混沌的出现,

使系统的运动周期趋于单一化,运动更加平稳.输
出转速的变化并未改变系统由混沌运动状态进入

周期运动状态的途径.随着转速增加,系统的混沌

区间加宽,会推迟进入稳定的周期运动状态.低转

速虽使系统混沌区间缩短,但系统会由周期运动转

变为拟周期运动.
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