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航空发动机齿轮减速器振动噪声机理及其辐射噪声预测方法
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摘要!航空发动机减速器齿轮箱的振动与噪声问题已经成为影响其传动系统可靠性!寿命和工作环境的关键因

素"本文对减速器齿轮箱系统的振动噪声机理进行了分析与总结#确定其主要来源及传递路径#为设计阶段的

各主要影响参数的选择提供依据"同时给出了一种比较实用的减速器齿轮箱辐射噪声的预测方法#可实现齿轮

箱的噪声水平的评估和相应的齿轮箱结构薄弱部位定位#为结构优化提供依据"
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齿轮传动装置作为航空发动机传动系统中的

重要组成部分$具有传递功率大(用途特殊和结构

复杂的特点$而且通过形式多样的传动装置可以创

新出高效率的动力系统'由于不可避免的齿轮啮

合刚度及误差激励等作用$齿轮箱在工作中难免会

产生振动和噪声$当载荷密度较高时$这种振动和

噪声将成为影响传动系统的可靠性(寿命和工作环

境的关键因素'国内外学者对此现象做出了大量



研究)
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等)

&

*采用声固耦合的方法对齿

轮箱在时变刚度激励作用下的声辐射做出了分析'

Y,7(

等)

$

*采用
ZF[

"

\F[

法对单级齿轮箱的振

动和噪声辐射进行了研究$并通过与试验结果对比

分析$给出了很多有趣的结论'

?775S1--

等)

AC!

*利

用一对传动比
&]&

的直齿圆柱齿轮进行实验$研

究了激励力和加工误差#偏心率%对敲击噪声的影

响$并建立了相应的简化数学模型'随后他们又研

究了齿形误差对敲击噪声的影响$通过求解运动方

程式$得到了敲击的时域响应曲线$并和实验结果

做了对比$两者基本一致'

T1

2

,)M

等)

B

*研究了轴

承刚度和齿轮参数公差对齿轮箱振动的影响$指出

轴承的刚度会对轮齿的啮合刚度产生影响$进而影

响箱体的振动响应$通过计算分析$得出了轴承刚

度的变化对齿轮箱振动和噪声的影响'林腾蛟

等)

#

*综合考虑齿轮系统中各项内部激励$对船用齿

轮箱动态特性进行了分析'周建星等)

DC"

*综合考虑

齿轮时变啮合刚度(误差(啮合相位及滑动轴承刚

度等因素的影响$采用声固耦合的方法对齿轮箱声

辐射进行求解$就齿轮箱壁厚(阻尼涂层以及约束

阻尼对其噪声辐射的影响做出了讨论$同时将转速

与负载对减速器振动噪声的影响进行了分析'郭

栋等)

E

*通过对建立包括齿形误差(时变啮合刚度(

啮合阻尼(支撑刚度和阻尼的齿轮系统啮合耦合动

力学模型$重点分析了齿形误差对齿轮系统的动态

特性影响'徐志峰等)

&%

*以声学理论为基础$在系

统运转的情况下分别对系统振动产生的声压进行

了模拟计算$并与试验结果进行了对比'目前$对

于齿轮箱辐射噪声的仿真也日渐引起学者的重视$

提出了采用有限元法和瑞利积分法)

&&

*

(边界元

法)

&$

*

(无限元法)

&A

*相结合的方式进行辐射噪声的

仿真分析方法'

本文从齿轮箱振动噪声产生的机理出发$分析

了齿轮箱振动与噪声的传播路径$并以某航空发动

机附件齿轮箱为例$开展了齿轮箱辐射噪声的仿真

预测方法研究$并与试验结果进行了对比$验证了

该预测方法的有效性$为设计出低振动与噪声水平

的减速器齿轮箱打下了良好的基础'

>

!

齿轮系统噪声声源类型

一般来说$齿轮系统噪声声源主要有!齿轮系

统本身轮齿啮合的动态激励&原动机#发动机(电动

机等%的振动以及工作机构的振动和负载变化等'

在齿轮系统中$根据其不同的振动状态$可能

产生两种噪声!拍击噪声和白噪声'拍击噪声主要

是由轮齿的拍击引起的瞬态噪声'而轮齿拍击是

一种强非线性的冲击现象$一般发生在轻载条件

下'白噪声是一种稳态噪声$是由轮齿啮合过程中

的动态激励引起的'此外$根据产生机理不同$如

图
&

所示$可将噪声分为加速度噪声和自鸣噪声'

一方面$在拍击振动中轮齿之间会产生冲击$齿轮

会产生很大的加速度$引起周围介质扰动$由这种

扰动产生的辐射噪声称为齿轮的加速度噪声'齿

轮的啮合冲击主要发生在平行于轴线的方向$因此

一般将由啮合的两齿轮冲击产生的加速度噪声看

成是两个变曲率半径的柱体冲击产生的加速度噪

声'另一方面$在齿轮动态啮合力的作用下$系统

的各零件会产生振动$由这些振动产生的辐射噪声

称为自鸣噪声'

对于无箱体封闭的齿轮传动$加速度噪声由轮

齿冲击处直接辐射出来&自鸣噪声则由轮体(传动

轴等辐射出来'对于有箱体封闭的齿轮传动$加速

度噪声先辐射到齿轮箱内的空气和润滑油中$再由

齿轮箱辐射出来&自鸣噪声则是由齿轮体的振动$

通过传动轴引起支座振动$从而由齿轮箱箱壁的振

动而辐射出来'通常$自鸣噪声是有箱体封闭的齿

轮传动的主要声源'

图
&

!

齿轮传动噪声分类
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齿轮系统振动噪声产生机理

轮齿啮合刚度的时变性(轮齿传递误差(啮入

啮出冲击以及传动系统输入力矩和负载力矩的变

化均会产生动态啮合力'由于这种动态啮合力的

激励$使齿轮系统产生振动$从而引起齿轮系统的

振动噪声'
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齿轮系统的噪声强度不仅与轮齿啮合的动态

激励力有关$而且还与轮体(传动轴及箱体等的结

构形式(动态特性以及动态啮合力在它们之间的传

递特性有关$其产生机理如图
$

所示'

图
$

!

齿轮系统振动噪声产生机理
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齿轮系统动态激励分析

齿轮传动系统作为一种弹性的机械系统$在动

态激励下必然产生动态响应$因此研究齿轮啮合过

程中动态激励的基本原理$确定动态激励的类型和

性质$是研究齿轮系统振动和噪声的首要问题'

@=>

!

齿轮箱系统的内部激励

内部激励是齿轮传动与一般机械传动的不同

之处$它是由于同时啮合齿对数的变化(轮齿的受

载变形(齿轮误差等引起了啮合过程中的轮齿动态

啮合力产生的$因而即使没有外部激励$齿轮系统

也会受这种内部的动态激励而产生振动噪声'啮

合齿轮副内部激励因素主要包括啮合冲击激励(刚

度激励和误差激励'

#

&

%啮合冲击激励

在齿轮啮合过程中$由于齿轮的误差和受载弹

性变形$当前一对轮齿在进入啮合时$其啮入点偏

离啮合线上的理论啮入点$引起了啮入冲击&而在

一对轮齿完成啮合过程退出啮合时$也会产生啮出

冲击'这两种冲击激励统称为啮合冲击激励'它

与误差激励的区别在于$啮合冲击是一种载荷激

励$而误差激励是一种位移激励'

在齿轮的啮合过程中$由于齿轮的误差和受载

弹性变形使齿轮产生+啮合合成基节误差,$致使一

对齿轮在进入啮合时$其啮入点偏离啮合线上的理

论啮入点$引起啮入冲击&而在一对轮齿完成啮合

过程退出啮合时$也会产生啮出冲击'这种由于啮

合冲击产生的冲击力也是齿轮啮合的动态激励源

之一'渐开线直齿轮或窄齿面斜齿轮传动冲击激

励是动态激励的主要组成部分$然而宽斜齿轮副的

轴线重合度比较大$且由于斜齿轮的啮合过程是一

个逐渐进入和逐渐退出的过程$因此啮合冲击对系

统的整体动态特性影响较小$对于中等载荷或重载

载荷情况下的斜齿轮传动系统$这一由于啮合冲击

引起的非线性现象几乎观察不到'

#

$

%刚度激励

一般来说$齿轮轮齿啮合的重合度大多不是整

数$啮合过程中同时参与啮合的轮齿对数随时间作

周期变化'此外轮齿在从齿根到齿顶啮合的过程

中$弹性变形也不相同'这些因素引起了齿轮啮合

综合刚度的变化$刚度激励就是指齿轮啮合过程中

啮合综合刚度的时变性引起的动态激励'

齿轮轮齿综合刚度和轮齿载荷周期性的变化$

引起了齿轮传动系统的动态刚度激励'刚度激励

反映在系统的分析模型中则是弹性力的时变系数$

即刚度激励在性质上是一种参数激励'

目前$多体动力学模块中多采用
Q9@

和
@̂?

方法计算齿轮的啮合刚度$可方便地获得任一啮合

位置上较准确的啮合刚度值'

K=:,1

的计算公式

没有考虑齿数和齿宽的影响$当齿数比较大$齿宽

比较大的时候误差很大$甚至不能求解$而
@̂?

方

法没有此限制'

Q9@
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式中!

/

0

为节点刚度&

2

为有效面宽&

5

为齿数&

6

为

齿轮的变位系数&

!

为螺旋角&

8

为齿高'

根据最小二乘法$有
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同理$根据最小二乘法$有
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直齿轮的时变啮合刚度的计算公式如下
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式中!

/

0

为用
@̂?

法或
Q9@

法计算得到的平均刚

度&

#

(

为重合度&

5

为齿数'

斜齿轮的时变啮合刚度的计算公式如下
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#
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=
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(
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=
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(
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(
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式中!

/

0

为用
@̂?

法或
Q9@

法计算得到的平均刚

度&

5

为齿数&

#

(

为重合度&

#

2

为法向重合度'

#

A

%误差激励

轮齿啮合误差是由齿轮加工误差和安装误差

引起的$这些误差使齿轮啮合齿廓偏离理论的理想

啮合位置$破坏了渐开线齿轮的正确啮合方式$使

齿轮瞬时传动比发生变化$造成齿与齿之间碰撞和

冲击$产生了齿轮啮合的误差激励'通常$影响齿

轮振动噪声的各种因素中$齿距误差和齿形误差的

影响最大'在某种程度上$齿轮的其他误差对齿轮

振动噪声的影响$都会以一定的形式反映在齿距误

差和齿形误差对齿轮振动噪声的影响上'所以在

齿轮振动噪声的研究中$研究齿轮的误差激励时$

往往将齿轮的误差分解为齿距误差和齿形误差两

种形式'

根据齿轮的精度等级所规定的齿轮偏差$用简

谐函数进行模拟'由于影响齿轮振动的主要误差

是齿形误差
$

>

# %

>

和基节误差
$

>

+

# %

2

$故计算误

差曲线时仅考虑这两种误差形式'啮合传动误差

的影响综合反映在啮合线方向$可表示为

#%

&:

1

&

%

4

&

?

61+

"

:

@

5

4

# %

$

式中!

#%

&:

为轮齿齿形误差和节点误差&

&

%

$

&

?

为轮

齿误差的幅值$取
&

%

_%

&

:

为时间&

@

5

为轮齿的啮

合周期$

@

5

_

#

?

#

#%

#5

&

#

?

为轮齿重合度&

$

为相位

角$取
$

_%

'

@=?

!

齿轮箱系统的外部激励

外部激励是指除齿轮啮合时产生的内部激励

外$齿轮系统的其他因素对齿轮啮合和齿轮系统产

生的动态激励'如齿轮旋转质量不平衡(几何偏

心(原动机#电动机(发动机等%和负载的转速与扭

矩波动$以及系统中有关零部件的激励特性$如滚

动轴承的时变刚度(离合器的非线性等'在这些因

素中质量不平衡产生的惯性力和离心力将引起齿

轮系统的转子耦合型问题$它是一种动力耦合型问

题'对于几何偏心$它引起啮合过程的大周期误

差$是以位移形式参与系统激励的'由于质量不平

衡和几何偏心是由加工误差引起的$因此常常将它

们的影响与内部激励一起进行研究'

齿轮啮合外部激励主要有!随时间变化的激励

#各种形式的扭矩%$显然它们与系统的运动状态无

关$是系统的外部动态激励&与系统中某些自由度间

的相对运动状态有关的激励#侧隙等%'对于原动机

和负载运转平稳$齿轮系统加工和装配精度较高时$

齿轮内部激励是齿轮系统动态激励主要部分'

A

!

齿轮箱辐射噪声预测方法

如前所述$齿轮系统的主要噪声源是轮齿啮合

的动态激励$这种激励通过传动体统#齿轮体(轴和

轴承%传给箱体$使箱体振动而辐射噪声'按照齿

轮系统产生噪声的机理$采用有限元法分
A

步分别

建立齿轮轮齿啮合过程(传动轴系和箱体的动力学

分析模型$然后根据边界元方法对齿轮箱的辐射噪

声进行计算可以在设计阶段预测整个齿轮箱系统

的振动和噪声'

#

&

%评估齿轮系统的振动激励

通过对齿轮啮合过程的分析$确定啮合过程的

传递误差&建立整个齿轮系统的分析模型&在此基础

上进行动态仿真$从而得到轮齿的动态啮合激励'

影响动态激励的最主要的因素之一是齿轮副

的传递误差$因此$通过齿廓的修形减小传递误差$

可以有效地减小轮齿啮合动态激励'此外$由于啮

合轮齿是整个齿轮传动动力系统的一部分$系统的

动态特性对啮合动态激励也会有重要影响$因此$

以减小传递误差和动态激励力为目标$对系统的动

态特性参数进行动力修改和动态设计$也可以有效

地控制轮齿啮合动态激励'

#

$

%确定传动轴系在啮合激励作用下的动态响

应

利用有限元法建立齿轮系统中传动轴和轴承
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系统的分析模型$分析其固有特性和在动态啮合激

励作用下的动态响应'

通过分析进行轴系结构的动力修改$从而减小

由啮合力引起的支承轴承的动载荷'动力修改指

的是改变传动轴的结构和支承形式使传动轴横向

振动固有频率与啮合频率相距较远并减小其振型

在支承轴承处的振动幅值'

#

A

%分析计算箱体结构在轴承动载荷激励下

的动态响应

利用有限元法建立箱体结构的动力学模型$以

轴承对箱体的激励作为输入$计算箱体结构的动态

响应$并通过对箱体结构的动力修正$使这种响应

达到一种较为理想的状态$从而降低系统噪声'

此外$对箱体结构的动力分析也包括通过结构有

限元模型的计算$确定箱体结构的固有频率和振型'

#

!

%分析计算箱体表面辐射噪声

利用声学边界元方法建立齿轮箱辐射噪声的分

析模型$对箱体的声学特性进行分析$找到箱体的薄

弱部位并加以改进$从而达到减振降噪的目的'

本文以某减速器附件齿轮箱为研究对象$对其

辐射噪声进行预测'齿轮箱三维模型如图
A

所示$

齿轮箱内部存在一对斜齿轮副$其三维模型如图
!

所示'

图
A

!

齿轮箱三维模型

Z1

2

=A

!

A>G(M5-(.

2

5,*O(P

首先$采用上述研究方法建立了该减速器附件

齿轮箱的多体动力学模型$如图
B

所示'对齿轮箱

内部齿轮的动态啮合力以及各支承轴承的动载荷

进行了仿真$获得各齿轮的动态啮合力与各支承的

动载荷'图
#

给出了输出端轴承的动载荷$可以看

出其动载荷是周期性变化的$其变化周期正好与齿

轮的啮合频率一致$其余频率下的幅值分量与啮合

频率下的幅值分量相比较$基本可以忽略$说明齿轮

轴承的动载荷最主要是由齿轮的动态啮合力引起'

其次$对整个齿轮箱体进行有限元建模$见图

D

'根据上面获取的动载荷在各轴承安装位置进行

图
!

!

齿轮副三维模型

Z1

2

=!

!

A>G(M5-(.

2

5,*

图
B

!

齿轮箱系统多体动力学模型

Z1

2

=B

!

[)-71

C

O(M

8

,+,-

8

616G(M5-(.

2

5,*O(P

图
#

!

输出端轴承动载荷

Z1

2

=#

!

W*,+615+7-(,M1+

2

(.()7

H

)7O5,*1+

2

加载$采用模态叠加法对齿轮箱进行动响应计算$

得到了齿轮箱表面节点的振动位移$速度及加速

度'图
"

给出了箱体表面节点各方向上的振动加

速度曲线$图
E

给出了齿轮啮合频率下箱体表面的

加速度云图'可以看出齿轮箱表面的振动响应主

要集中在齿轮的啮合频率以及其
$

倍谐频上$与齿

轮箱轴承的动载荷相一致'
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图
D

!

齿轮箱有限元模型

Z1

2

=D

!

ZFG(M5-(.

2

5,*O(P

图
"

!

齿轮箱表面节点在
A

个方向上的振动加速度曲线

Z1

2

="

!

<1O*,71(+,::5-5*,71(+:)*45(.

2

5,*O(P6)*.,:5

+(M56(+7N*55:((*M1+,75(*15+7,71(+6

图
E

!

&D"$RV

振动加速度云图

Z1

2

=E

!

Q-()MG,

H

(.41O*,71(+,::5*-5*,71(+(+&D"$RV

最后$以齿轮箱外表面振动法向加速度为边

界$利用边界元法$计算齿轮箱近声场上各场点的

噪声$其声学边界元模型如图
&%

所示'啮合频率

下齿轮箱表面声场分布云图如图
&&

所示'场点处

声压曲线如图
&$

所示'可以看出辐射噪声声压最

大的两处峰值频率分别是齿轮的啮合频率与其
$

倍谐频$除此之外还存在一系列相对小一些的峰

值$其与齿轮箱的固有模态频率一致$这些与之前

计算的轴承动载荷和齿轮箱的动态响应均相符'

场点位置总的声压级大小为
&%%M\

$实测值为

EDM\

$两者比较接近$进一步说明了该预测方法的

合理性'

图
&%

!

齿轮箱声学边界元模型

Z1

2

=&%

!

9:()671:\F[ G(M5-(.

2

5,*O(P

图
&&

!

&D"$RV

箱体表面声压云图

Z1

2

=&&

!

(̂)+M

H

*566)*5:-()MG,

H

(.

2

5,*O(P6)*.,:5(+

&D"$RV

图
&$

!

场点处声压曲线

Z1

2

=&$

!

(̂)+M

H

*566)*5:)*45(..15-M

H

(1+7

B

!

结束语

本文对航空发动机减速器齿轮箱振动噪声机

理进行了分析与总结$明确了齿轮箱辐射噪声的传

播途径'同时采用
A

步分析的方法$建立了齿轮箱

辐射噪声的预测方法$通过对实际齿轮箱辐射噪声

仿真分析$得出齿轮箱的振动辐射噪声与齿轮系统
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的动态啮合力密切相关$噪声的主要峰值与齿轮的

啮合频率以及其谐波频率相一致$且其他相对较小

峰值与齿轮箱的固有频率相关'该噪声预测方法

有利于在设计阶段对齿轮箱系统进行结构优化$为

设计处低振动与噪声水平的减速器齿轮箱打下了

良好的基础'
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