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摘 要：大功率齿轮箱是船舶轮机系统的重要设备之一，汽轮机通过齿轮箱将动力输出，齿轮系统与转子系统耦合

在一起。为研究齿轮的啮合与振动对转子系统动力学特性的影响，针对某船舶动力系统，利用有限元法分别建立转子

系统与转子-齿轮耦合系统的动力学方程，考虑齿轮系统的时变啮合刚度，求解并对比两种模型的振动特性。计算结果

表明，齿轮的振动会降低转子系统的支撑刚度，使转子系统的临界转速降低，并增大振动响应幅值。另外，齿轮啮合刚

度的时变性引起的振动属于参激振动，这种高频激励会传递到转子上。为了更精确计算整个轮机转子轴系动力学特

性，需要考虑与转子相耦合的齿轮系统的振动。
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Abstract : High-power gear box is one of the important equipment of marine turbine system. The power of the turbine

is exported through the gear system. Since the gear system is coupled with the rotor system, meshing of the gear system will

have a great influence on the rotor system. In this paper, the influence of gear meshing and vibration on the dynamic

characteristics of the rotor system is studied. The dynamic models of the rotor system and the rotor-gear coupled system are

built for a turbine power system by means of finite element method. Considering the time- varying mesh stiffness, the

dynamic characteristics of the two systems are solved. Results of computation show that stiffness of the support of the rotor

system can be reduced by the gear system vibration. Thus, the critical speed of the system will be lowered and the amplitude

of the vibration response will be enlarged. The vibration of the gear system should be considered when calculating the

turbine power system. The time-varying of the mesh stiffness is a parametric excitation, which also has effect on the rotor

dynamic response. Thus, the rotor and gear coupled effect should also be considered when calculating the rotor’s dynamic

response.
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现代工业的发展使得齿轮传动转子系统转速升

高、功率变大，系统结构也越来越复杂。大功率齿轮

箱装置是船舶轮机系统的重要设备之一，船舶轮机
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转子系统通过齿轮箱将动力输出。在研究船舶动力

系统的振动特性时，通常只考虑转子本身及其轴承

支撑系统而忽略与其相连接的齿轮系统，或者单独

研究行星齿轮减速器的动态特性。由于转子系统与

齿轮系统联接耦合在一起，齿轮时变刚度啮合与振

动会对转子系统的临界转速及振动响应产生影响。

因此，开展船用大功率转子-齿轮系统动态特性分

析，实现船用转子-齿轮系统的动态设计己成为重要
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的研究课题。

为了探究行星齿轮减速器对汽轮机转子的影

响，利用有限元法分别建立转子系统（包括汽轮机转

子与输入轴）及转子-齿轮系统两种模型的动力学方

程。计算两种模型在相同工况下的动力学特性。对

比两种模型的临界转速及动力学响应，得到齿轮系

统的振动对汽轮机转子轴系的影响规律。

1 系统动力学模型

如图 1所示，整个系统由 4部分组成：汽轮机转

子、输入轴、功率分流行星轮减速器（内部结构省略）

及输出轴。汽轮机转子两端由两个滑动轴承支撑，

其动力经由输入轴传递给行星齿轮系太阳轮并经过

多个齿轮输出。汽轮机与输入轴通过橡胶联轴器联

接，输入轴与太阳轮由套齿联轴器联接。

1.1 转子系统建模

转子系统包括汽轮机转子与输入轴，对转子进

行模化，采用梁单元建模 [1]，汽轮机叶片简化为集中

质量及集中转动惯量附加到转子上。不考虑转子的

扭转振动及纵向振动，每个节点有4个自由度，即H、

V及θH、θV。汽轮机及输入轴共模化27个梁单元，共

计 29个节点，116个自由度。支承轴承采用滑动轴

承，其油膜刚度阻尼用ARMD计算。利用有限单元

法建立转子的动力学方程如式(1)所示，其中汽轮机

及输入轴所受的外部激励为转子的不平衡力。

MRüR + CRu̇R + KRuR = FR (1)

其中N=29

uR =[H1,θV1,V1, -θH1, ...,VN ,-θHN]T
1.2 齿轮系统建模

减速器的两级行星轮系模型如图 2所示，由差

动行星轮系及封闭轮系组成。差动轮系包括一个太

阳轮、三个行星轮及内齿圈；封闭轮系包括一个太阳

轮、五个星轮及内齿圈。图中Ksp、Krp、Ksm、Krm分别为

两级轮系啮合刚度；Ks1、Ks2、Kr1、Kr2为太阳轮及内齿

圈的支承刚度；Kp、Km为行星轮的支承刚度；KHL为行

星架扭转刚度。

齿轮采用集中质量建模，由于齿轮通过转动传

递扭矩，每个齿轮含三个自由度：沿H、V方向的平动

及绕θZ轴转动。齿轮啮合的时变刚度按照Maatar提

出的基于瞬时总啮合长度推导出的公式计算 [2]，时

变刚度按5阶傅里叶级数拟合。各行星轮与太阳轮

啮合的相位关系按Parker等提出的方法计算 [3–4]，参

照朱增宝等的建模方法建立齿轮系统动力学模

型 [5–6]。其中，输出轴及行星架仅计算扭转自由度，

齿轮系统共 38个自由度。齿轮系统按理想啮合状

态建模，即不考虑齿形误差、脱齿等情况。

图 1 转子-齿轮系统模型简图

(a) 差动级轮系模型 (b) 封闭级轮系模型

图 2 减速器模型
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将齿轮的横向位移等效到啮合线方向上，啮合

线方向变化较小可忽略。以一级太阳轮为例介绍动

力学方程建立过程，其他齿轮建模过程类似。根据

图 3从几何关系上推导等效啮合线长度表达式，认

为齿轮中心的位移使啮合线长度变化，从而导致啮

合力改变。这样就能够将齿轮的横向振动与扭转振

动耦合起来。太阳轮三个自由度的动力学方程如式

（2）所示。

图 3 啮合线等效位移图
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Rb为太阳轮的基圆半径；

Fspi为太阳轮与第 i个行星轮之间的啮合力；

Cspi为太阳轮与第 i个行星轮之间的阻尼力；

Kspi为太阳轮与第 i个行星轮的时变啮合刚度；

PD为输入力矩；

F1、F2为齿轮不平衡力分量。

1.3 转子与齿轮系统联接

以上分别利用有限元法建立转子动力学方程，

利用集中质量法建立齿轮系统动力学方程。输入轴

与太阳轮通过套齿联轴器联接，输入轴左端节点与

一级太阳轮节点在H、V方向通过联轴器刚度联接，

同时太阳轮的 θZ方向用扭转弹簧与输入轴联接，这

样就建立了转子-齿轮系统的动力学方程。整个系

统共计154个自由度。

Mü +Cu̇ +Ku =F (5)

其中
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(6)

2 动力学求解

2.1 转子系统临界转速

不考虑齿轮系统时，通常将太阳轮处的啮合刚

度作为弹簧添加到输入轴端点处，齿轮的啮合刚度

按 GB- 3480 计算 [7]，刚度值为 6.87×109 N/m。这样

可以省去齿轮系统的模化，大大节省了计算量；但忽

略了齿轮的振动，使得模化后的弹簧刚度大于实际

系统反应出的刚度。转子系统的坎贝尔图如图 4

所示。

图 4 转子坎贝尔图

计算得到的转子系统前 3 阶临界转速分别为

3 342 r/min、6 971 r/min、9 010 r/min。

2.2 两种模型谐响应分析

运用谐响应分析计算两个系统的临界转速及动

力学响应，频率范围从 0～150 Hz，计算步长为 0.5

Hz。转子及齿轮受不平衡载荷的激励 [8]。

文中主要研究转子振动响应，齿轮系统的振动

响应此处不进行讨论。分别提取转子P1、P2、P3三个

节点处的响应，三个节点分别位于汽轮机中部及输

入轴两端，位置见图1。图 5为三个节点的振动响应

曲线，其中R为转子系统，R&G为转子-齿轮系统。

谐响应计算得到的转子系统前 2 阶临界转速为

3 300 r/min、7 534 r/min，与坎贝尔图计算得到的临

界转速基本吻合。

表 1和表 2列出了两种模型的临界转速与谐响

应峰值，C1为1阶临界转速，C2为第2阶临界转速；A1

汽轮机-行星齿轮减速器耦合动力学特性分析 59
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(a) P1点响应曲线 (b) P2点响应曲线 (c) P3点响应曲线

图 5 响应曲线

为第1阶临界转速处的振幅；A2为第2阶临界转速处

的振幅。考虑齿轮系统振动时，系统的第 1阶临界

转速会略有降低，第2阶临界转速降低243 r/min；由

于P1点距离齿轮箱较远且其两端的轴承起到限位作

用，故P1点振幅基本不变；P2点为汽轮机左端点，振

幅增大8.5 %；P3点的振动幅值从1.44×10-5 m增大到

1.23×10-4 m，增大了一个量级。

表 1 前两阶临界转速比对表

临界转速

转子

转子-齿轮

C1/(r∙min-1)

3 300

3 285

C2/(r∙min-1)

7 534

7 291

表 2 P3点在临界转速的峰值

振幅

转子

转子-齿轮

A1/m

2.37×10-7

1.38×10-6

A2/m

1.44×10-5

1.23×10-4

可见，齿轮系统的振动对汽轮机转子振动影响

较小，但对整个转子系统动力学行为影响较大。齿

轮的振动会使输入轴处的支撑刚度降低，输入轴的

振幅增大，从而使动力装置的噪声增大。当只计算

汽轮机转子的动力学特征时，可以不考虑齿轮箱的

影响；但在计算包含输入轴在内的动力轴系的动力

学特征时，为了保证计算准确性，应该考虑齿轮系统

的耦合作用。另外，在行星轮减速器设计时，应适当

限制太阳轮的浮动量，从而减小输入轴处的振动

响应。

2.3 转子-齿轮系统定转速响应计算

计算转子-齿轮系统在恒定转速下的振动响应，

并根据计算得到的响应以及太阳轮的响应计算太阳

轮处的等效支撑刚度。

汽轮机转子的稳定工作转速为 3 000 r/min，转

子及齿轮受不平衡载荷作用。Matlab编程求解转子

系统及转子-齿轮系统在工作转速下的动力学响

应。利用 Runge-Kutta 法求解微分方程，求解时间

步长为 2×10-5 s，计算时长为 2 s，选取系统达到稳态

时的位移响应结果。图 6为转子P3点运动轨迹，其

轨迹由不平衡激励力引起，接近于圆。将P1、P2、P3点

H方向的振动时域信号进行快速傅里叶变换，并转

换为加速度信号，得到幅频曲线如图 7所示。

图 6 转子P3点运动轨迹

图中两个主要的频率为 50 Hz与 2 150 Hz。一

级太阳轮转频为50 Hz，太阳轮有43个轮齿，故一级

行星轮系的啮合频率为2 150 Hz。表 3为转子节点

稳态响应幅值，可见由齿轮系统的时变刚度引起的

高频参数激励振动对输入轴的影响不可忽略，尤其

是靠近齿轮箱处影响较大；但对汽轮机振动基本无

影响。

表 3 转子节点稳态响应幅值

频率/Hz

50

2 150

P1

0.036 7

0

P2

0.029 1

0.004 6

P3

0.001 3

0.006 0

3 结 语

通过对比转子系统与转子-齿轮系统的动力学

特性可以看出，对于船舶轮机传动系统而言，在理想

啮合状态齿轮系统对转子系统的临界转速影响较

小。齿轮系统的振动对输入轴的响应影响较大，某

些节点的振动甚至会放大一个量级；由于汽轮机距

离齿轮箱较远且两个支撑轴承的限位作用，齿轮振

动对汽轮机的振动特性影响较小。另外，齿轮的时

变啮合刚度激励出的振动会传递到输入轴。为了更
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精确地计算整个轮机转子轴系动力学特性，需要考

虑与转子相耦合的齿轮系统的振动。齿轮的振动会

使转子的支撑刚度减小，临界转速降低，振动幅值

增大。
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图 7 转子各点响应曲线
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大、偏心率越小转子系统就越稳定。跳跃现象只在

一定阻尼比和偏心率范围内才有可能发生，阻尼比

太大或太小、偏心率过大或过小均不可能出现跳跃

现象。
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