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　　摘　要：根据齿面磨损、偏心和轴承的振动等会引起齿轮系统齿侧间隙时变这一特性，提出了基于动态侧隙的齿轮
系统齿面磨损故障分析方法。综合考虑动态啮合刚度、动态齿侧间隙、摩擦、偏心等因素建立了单级齿轮传动系统六自由度

啮合耦合型动力学模型，给出了全齿均匀磨损和偏心磨损故障的仿真方法，并对含故障齿轮系统动力学行为进行了分析。

最后，利用齿轮实验台对齿侧间隙增大的磨损故障进行了模拟，验证了理论分析结果。研究表明，齿轮系统传递误差、振动

冲击状态和振动剧烈程度等会随齿面磨损形式和程度不同而变化，为齿面磨损故障的监测与诊断提供了理论依据。
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　　齿面磨损是齿轮传动装置中常见的失效形式［１］，

其机理通常是所谓的磨料磨损。当齿轮发生磨损时，

将破坏齿轮轮齿接触表面，使轮齿齿廓偏离理想的啮

合齿廓，造成啮合过程中的冲击与局部齿面接触载荷

增大，削弱齿轮接触强度，从而引起齿面的进一步破

坏［２］。对这种早期故障进行监测与诊断，可避免断齿

等恶性故障的发生。

陈予恕等［３－４］指出对齿轮箱等旋转机械系统的故

障建立合理的动力学模型，并对故障的演化过程及动

力学机理进行分析，可为某些疑难振动故障的机理研

究、控制和预测提供指导。在齿轮磨损故障动力学研

究方面，Ｙｅｓｉｌｙｕｒｔ等［５］基于振动模态分析方法对磨损

轮齿啮合刚度进行测量，并得出轮齿啮合刚度随着齿

面磨损呈现近似线性的下降。Ｃｈｏｙ等［６］建立含点蚀和

磨损损伤的齿轮系统动力学仿真模型，并以啮合刚度

幅值和相位的改变来对齿面磨损进行模拟。王彦刚

等［７－８］建立了含磨损故障的齿轮系统单自由度非线性

振动模型，以不同的间隙非线性函数来模拟全齿磨损

和单齿磨损，并利用混沌振子方法对系统的分叉与混

沌运动进行了研究。但齿轮系统是一个复杂的非线性

机械系统，齿面磨损会引起齿轮系统齿形误差、刚度、

摩擦力等诸多动力学参数的变化，必须综合进行考虑；

且由于各齿磨损量的差异、齿轮系统偏心和轴承的振

动等原因，两齿轮啮合时齿侧间隙是时变的，上述基于

固定的齿侧间隙并简化为单自由度系统的齿轮磨损故

障动力学模型，不能全面地反映故障系统的动力学特

性，并且没有考虑齿轮系统存在的偏心及对随之产生

的偏心磨损进行分析。因此，本文综合考虑齿轮系统动



态啮合刚度、摩擦与节线冲击、偏心等建立了基于动态齿

侧间隙的单级圆柱齿轮传动系统啮合耦合型动力学模

型，并对齿轮系统普遍存在的齿面均匀磨损故障和偏心

磨损故障的动力学行为进行了模拟，分析了不同形式和

程度的齿面磨损故障下齿轮系统传递误差、振动冲击状

态和振动剧烈程度等的变化情况。最后，依据齿轮实验

台的实测数据对理论分析结果进行了验证。

１　动力学模型的建立

建立单级直齿圆柱齿轮传动系统啮合耦合型动力

学模型如图１所示，两齿轮的齿数分别为ｚ１、ｚ２，基圆半
径为Ｒｐ、Ｒｇ。假设：传动轴为短刚性轴，不存在摆动；轴
两端的轴承具有相同的刚度和阻尼；箱体为刚体；在静

态条件下，系统各零件处于准确安装位置；不计重力的

影响。因此，模型为二维平面振动系统，具有６个自由
度，分别为主、被动齿轮绕旋转中心的扭转振动自由度

θｐ、θｇ和在 ｘ、ｙ方向的平移自由度 ｘｐ、ｙｐ、ｘｇ、ｙｇ。ｋｉｊ、ｃｉｊ
（ｉ＝ｐ，ｇ，ｊ＝ｘ、ｙ）分别为传动轴、轴承和箱体等的支承
刚度和阻尼的组合等效值。

图１　齿轮系统动力学模型
Ｆｉｇ．１Ｄｙｎａｍｉｃｍｏｄｅｌｏｆｇｅａｒｓｙｓｔｅｍ

设系统的广义位移列阵｛δ｝＝｛ｘｐｙｐθｐｘｇｙｇθｇ｝
Ｔ，

当齿轮存在与内孔不同心误差或安装偏心时，主、被动

齿轮Ｐ、Ｇ绕实际旋转中心Ｏｐ（ｘｐ，ｙｐ）、Ｏｇ（ｘｇ，ｙｇ）转动，
Ｏ１（ｘ１，ｙ１）、Ｏ２（ｘ２，ｙ２）为两齿轮形心，θ１＝ωｐｔ－θｐ、θ′２＝
ωｇｔ＋θｇ为主、被动齿轮的角位移，其中 ωｐ、ωｇ为两齿
轮角速度。ｅｐ、ｅｇ为主、被动齿轮的偏心量，设主动轮
的偏心量初始相位为０，θ０２为两轮偏心量相位差，被动
齿轮偏心相位 θ２＝θ′２＋θ０２。则有，ｘ１＝ｘｐ＋ｅｐｃｏｓθ１，ｙ１
＝ｙｐ－ｅｐｓｉｎθ１，ｘ２＝ｘｇ＋ｅｇｃｏｓθ２，ｙ２＝ｙｇ＋ｅｇｓｉｎθ２，啮合线
上主、被动齿轮的切点 Ｐ和 Ｇ的 ｙ方向位移 ｙ～ｐ＝ｙｐ－
ｅｐｓｉｎθ１－Ｒｐ（ωｐｔ－θｐ），ｙ

～
Ｇ＝ｙｇ－ｅｇｓｉｎθ２－Ｒｇ（ωｇｔ＋θｇ）。

齿轮系统沿着啮合线方向的误差：δｓ（ｔ）＝ｙ
～
Ｇ －ｙ

～
ｐ－

ｅ（ｔ），其中ｅ（ｔ）为静态传递误差。转角传递误差［９］：

ＴＥ（ｔ）＝θｇ（ｔ）－θｐ（ｔ）
ｚ１
ｚ２
＝
－δｓ（ｔ）
Ｒｇ

（１）

１１　动态侧隙
为了贮存润滑油并为轮齿热膨胀留有空间，齿轮

安装时要留有一定的齿侧间隙，随着齿轮中心距或齿

厚的变化，齿侧间隙是时变的。当齿轮系统由于偏心

或轴承振动引起中心距变化时，齿侧间隙变为：

ｂ′ｎ＝２ａ０ｃｏｓα０（ｉｎｖα′－ｉｎｖα０） （２）

其中ｉｎｖα＝ｔａｎα－α，α′＝ａｒｃｃｏｓ
ａ０
ａ′ｃｏｓα( )０ ，ａ０、α０为初

始安装中心距和压力角（本文根据ＧＢ／Ｚ１８６０．２－２００２
推荐的工业装置最小法向侧隙ｊｂｎｍｉｎ确定初始安装齿侧
间隙 ｂｎ，进而得到 ａ０、α０）；ａ′、α′为齿轮实际啮合过程
中的中心距和压力角。根据图１：

ａ′＝ （ａ０ｃｏｓα０＋ｘ２－ｘ１）
２＋（ａ０ｓｉｎα０＋ｙ１－ｙ２）槡

２ （３）
当齿轮磨损时，实际齿厚要小于理论齿厚，从而引

起的侧隙变化量［１０］ｂｔ＝ｔｉ－ｔａ，其中ｔｉ为理想齿厚，ｔａ为
实际齿厚。

综上，齿轮啮合系统的单边动态侧隙：

ｂ′＝１２（ｂｔ＋ｂ′ｎ） （４）

齿轮系统的间隙非线性函数表示为：

ｆｓ（δｓ（ｔ），ｂ′）＝
δｓ（ｔ）－ｂ′ δｓ（ｔ）＞ｂ′

０ －ｂ′≤δ（ｔ）≤ｂ′
δｓ（ｔ）＋ｂ′ δｓ（ｔ）＜－

{ ｂ′
（５）

１２　动态啮合刚度
直齿轮的啮合刚度是随轮齿啮合位置和参与啮合

的轮齿数的改变而改变的周期函数，基频为啮合频率，

可将其展开为傅里叶级数［１１］：

ｋｓ（ｔ）＝ｋｍ＋∑
ｎ

ｉ＝１
ｋｉｃｏｓ（ｉωｈｔ－φｉ）

ｋｉ＝
２－２ｃｏｓ（２πｉ（ε－ｍ槡 ））

πｉ
ｋｓ

φｉ＝ａｒｃｔａｎ
１－ｃｏｓ（２πｉ（ε－ｍ））
ｓｉｎ（２πｉ（ε－ｍ））

（６）

式中，ｋｍ＝εｋｓ，ε为重合度，ｋｓ为单齿啮合刚度，ｍ＜ε
＜ｍ＋１，ｍ为整数。本文取谐波的前３项。
在齿轮传动系统中，一般当 ｋｓ（ｔ）最小时，在平均

载荷的作用下，轮齿变形或静传递误差为最大。取综

合静传递误差ｅ（ｔ）的相位φｅ＝φｉ＋π，均值为ｅｍ，则其
傅里叶展开为：

ｅ（ｔ）＝ｅｍ＋∑
３

ｉ＝１
ｅｉｃｏｓ（ｉωｈｔ－φｅ） （７）

１．３　摩擦力
齿轮啮合的动态啮合力可表示为 Ｗｃｙ＝ｋｓ（ｔ）

ｆｓ（δｓ（ｔ），ｂ′）＋ｃｍδ
·

ｓ（ｔ），其中 ｃｍ为啮合阻尼。由其产
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生的摩擦力：

Ｆｆ＝λμＷｃｙ （８）
摩擦力对齿轮中心的力臂分别为［１２］：

ｓｐ＝ ａ２－（Ｒ２ｐ＋Ｒ
２
ｇ槡 ）－ Ｒ２ａｇ－Ｒ

２
槡 ｇ＋Ｒｐωｐｔ＋Ｒｐθｐ

ｓｇ＝ ａ２－（Ｒ２ｐ＋Ｒ
２
ｇ槡 ）－ｓｐ＝ Ｒ２ａｇ－Ｒ

２
槡 ｇ－Ｒｐωｐｔ－Ｒｐθｐ（９）

式中，λ＝ｓｇｎ［（ωｐ－θ
·

ｐ）ｓｐ－（ωｇ＋θ
·

ｇ）ｓｇ］为摩擦力方
向系数，μ为摩擦因数，Ｒａｇ为被动齿轮齿顶圆半径。
１．４　运动微分方程

通过分别在主动轮和被动轮应用拉格朗日方程得

到齿轮系统的运动微分方程为：

ｍｐｘ
··
ｐ＋ｃｐｘｘ

·
ｐ＋ｋｐｘｘｐ ＝－ｍｐｅｐθ

··

ｐｓｉｎ（ωｐｔ－θｐ）＋ｍｐｅｐ（ωｐ－θ
·

ｐ）
２ｃｏｓ（ωｐｔ－θｐ）＋λμＷｃｙ

ｍｐｙ
··
ｐ＋ｃｐｙｙ

·
ｐ＋ｋｐｙｙｐ ＝Ｗｃｙ－ｍｐｅｐθ

··

ｐｃｏｓ（ωｐｔ－θｐ）－ｍｐｅｐ（ωｐ－θ
·

ｐ）
２ｓｉｎ（ωｐｔ－θｐ）

Ｉｐθ
··

ｐ ＝－ｍｐｅ
２
ｐθ
··

ｐ－ｍｐｅｐｘ
··
ｐｓｉｎ（ωｐｔ－θｐ）－ｍｐｅｐｙ

··
ｐｃｏｓ（ωｐｔ－θｐ）＋ＷｃｙＲｐ－ＴＭ ＋λμＷｃｙｓｐ

ｍｇｘ
··
ｇ＋ｃｇｘｘ

·
ｇ＋ｋｇｘｘｇ＝ｍｇｅｇθ

··

ｇｓｉｎ（ωｇｔ＋θｇ＋θ０２）＋ｍｇｅｇ（ωｇ＋θ
·

ｇ）
２ｃｏｓ（ωｇｔ＋θｇ＋θ０２）－λμＷｃｙ

ｍｇｙ
··
ｇ＋ｃｇｙｙ

·
ｇ＋ｋｇｙｙｇｙ＝－Ｗｃｙ－ｍｇｅｇθ

··

ｇｃｏｓ（ωｇｔ＋θｇ＋θ０２）＋ｍｇｅｇ（ωｇ＋θ
·

ｇ）
２ｓｉｎ（ωｇｔ＋θｇ＋θ０２）

Ｉｇθ
··

ｇ＝－ｍｇｅ
２
ｇθ
··

ｇ＋ｍｇｅｇｘ
··
ｇｓｉｎ（ωｇｔ＋θｇ＋θ０２）－ｍｇｅｇｙ

··
ｇｃｏｓ（ωｇｔ＋θｇ＋θ０２）＋ＷｃｙＲｇ－ＴＬ＋λμＷｃｙｓ
















ｇ

（１０）

１．５　无量纲化
设τ＝ｆｒｔ，ｆｒ为主动齿轮转频，则 ω

—
ｐ＝ωｐ／ｆｒ＝２π。

取无量纲长度 ｄ＝０．００１ｍ，且 ｘｐ＝ｘ
—
ｐｄ，ｙｐ＝ｙ

—
ｐｄ，ｘｇ＝

ｘ—ｇｄ，ｙｇ＝ｙ
—
ｇｄ，ｅｐ＝ｅ

—
ｐｄ，ｅｇ＝ｅ

—
ｇｄ，ａ＝ａ

—ｄ，ｂ′＝ｂ′ｄ，Ｒｐ＝

Ｒ
—

ｐｄ，Ｒｇ＝Ｒ
—

ｇｄ，Ｉｐ＝Ｉ
—

ｐｍｐｄ
２，Ｉｇ＝Ｉ

—

ｇｍｇｄ
２，Ｔ
—

Ｍ＝ＴＭ／ｍｐｄ
２ｆ２ｒ，

Ｔ
—

Ｌ＝ＴＬ／ｍｐｄ
２ｆ２ｒ，Ｆａｈ＝ｅ／ｄ，ω

２
ｎ１＝ｋｐ／ｍｐ，ω

２
ｎ２＝ｋｇ／ｍｇ，ξ１＝

ｃｐ／（２ ｋｐｍ槡 ｐ），ξ２＝ｃｇ／（２ ｋｇｍ槡 ｇ），ｉ＝ωｇ／ωｐ。令轴承
在ｘ、ｙ方向具有相同的刚度和阻尼，且 ｓｎ１＝ωｎ１／ｆｒ，ｓｎ２
＝ωｎ２／ｆｒ，ｓ１＝ｋｍ／ｋｐ，ｃ１＝ｃｍ／ｃｐ，ｓ２＝ｋｍ／ｋｇ，ｃ２＝ｃｍ／ｃｇ。
则无量纲化的齿轮系统运动微分方程为：

ｘ—
··

ｐ＋２ξ１ｓｎ１ｘ
—
·

ｐ＋ｓ
２
ｎ１ｘ
—
ｐ ＝λμＷ

—

ｃｙ１－ｅ
—
ｐθ
··

ｐｓｉｎ（ω
—
ｐτ－θｐ）＋ｅ

—
ｐ（ω

—
ｐ－θ

·

ｐ）
２ｃｏｓ（ω—ｐτ－θｐ）

ｙ—
··

ｐ＋２ξ１ｓｎ１ｙ
—
·

ｐ＋ｓ
２
ｎ１ｙ
—
ｐ ＝Ｗ

—

ｃｙ１－ｅ
—
ｐθ
··

ｐｃｏｓ（ω
—
ｐτ－θｐ）－ｅ

—
ｐ（ω

—
ｐ－θ

·

ｐ）
２ｓｉｎ（ω—ｐτ－θｐ）

Ｉ
—

ｐθ
··

ｐ ＝（ｅ
—
ｐ（２ξ１ｓｎ１ｘ

—
·

ｐ＋ｓ
２
ｎ１ｘ
—
ｐ）ｓｉｎ（ω

—
ｐτ－θｐ）＋ｅ

—
ｐ（２ξ１ｓｎ１ｙ

—
·

ｐ＋ｓ
２
ｎ１ｙ
—
ｐ）ｃｏｓ（ω

—
ｐτ－θｐ）＋

［Ｒ
—

ｐ＋λμｓ
—
ｐ－ｅ

—
ｐｃｏｓ（ω

—
ｐτ－θｐ）－ｅ

—
ｐλμｓｉｎ（ω

—
ｐτ－θｐ）］Ｗ

—

ｃｙ１＋２ξ１ｓｎ１ｃ１δ
—
·

ｓ（τ）－Ｔ
—

ｘ—
··

ｇ＋２ξ２ｓｎ２ｘ
—
·

ｇ＋ｓ
２
ｎ２ｘ
—
ｇ＝ｅ

—
ｇθ
··

ｇｓｉｎ（ｉω
—
ｐτ＋θｇ＋θ０２）＋ｅ

—
ｇ（ｉω

—
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·
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·
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Ｉ
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ｇθ
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ｇ＝ｅ
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·

ｇ＋ｓ
２
ｎ２ｙ
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ｇ）ｃｏｓ（ｉω

—
ｐτ＋θｇ＋θ０２）－ｅ
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ｇ（２ξ２ｓｎ２ｘ
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·

ｇ＋ｓ
２
ｎ２ｘ
—
ｇ）ｓｉｎ（ｉω

—
ｐτ＋θｇ＋θ０２）＋

（Ｒ
—

ｇ＋λμｓ
—
ｇ＋ｅ

—
ｇｃｏｓ（ｉω

—
ｐτ＋θｇ＋θ０２）－ｅ

—
ｇλμｓｉｎ（ｉω

—
ｐτ＋θｇ＋θ０２））Ｗ

—

ｃｙ２－Ｔ
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式中，Ｗｃｙ１＝ｓ１ｓ
２
ｎ１ｋ（τ）ｆｓ（δｓ（τ），ｂ′）＋２ξ１ｓｎ１ｃ１δ

·

ｓ（τ），

Ｗｃｙ２＝ｓ２ｓ
２
ｎ２ｋ（τ）ｆｓ（δｓ（τ），ｂ′）＋２ξ２ｓｎ２ｃ２δ

·

ｓ（τ）

２　数值仿真与分析

按文献［１３］取齿轮系统各参数如表１所示，并令
输入、输出扭矩按０．１％正弦波动。另外，具有齿侧间
隙的齿轮副，在重载情况下由于传递载荷的需要，轮齿

时刻处于接触状态，齿侧间隙的变化对齿轮系统振动

影响不显著［１４］，因此，本文齿面磨损的动力学分析以轻

载工况为主，取 Ｆｍ ＝
Ｔｍ
ｋｍｂｎＲｐ

＝
ＴＬ
ｋｍｂｎＲｇ

＝０．０１。均匀磨

损齿轮由于在轻载工况下振动和冲击现象不明显，取

均载系数Ｆｍ＝０．０００２，即接近空载的工况进行动力学
分析。

２１　全齿均匀磨损故障动力学
假设齿轮系统无偏心，且各齿廓磨损程度相同。

根据文献［１５－１６］试验研究与仿真计算，齿面磨损时
齿根和齿顶部分磨损较大，节圆处磨损较小。齿面磨

损使得静传递误差的均值增大，其幅值谱的主频随着

磨损的增加发生了移动（第１～３倍啮合频率）［１５］，啮
合频率处幅值逐渐减小，高次谐波处幅值逐渐增大。

综上，本文以静态传递误差的变化量 ｅｓ（ｔ） ＝

∑
３

ｉ＝１
ｅｉｃｏｓ（ｉωｈｔ）模拟齿廓各处的不均匀磨损。并设当

齿轮发生轻微磨损时，节圆齿厚不发生变化，即齿侧间

隙不变，仅齿形改变引起静传递误差变化，而当齿轮发

生严重磨损时，设齿侧间隙为ｂｔ＝５ｂｎ，且由于齿厚变薄
啮合刚度降低５％。
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表１　齿轮系统参数
Ｔａｂ．１Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｔｈｅｇｅａｒｓｙｓｔｅｍ

主动轮齿数ｚ１ ２３ 齿轮模数ｍ／ｍｍ ２
从动轮齿数ｚ２ １２１ 偏心相位差θ０２／ｒａｄ ０
基圆半径Ｒｐ／ｍ ０．０２１６ 偏心ｅｐ／ｍ ０．００００５
基圆半径Ｒｇ／ｍ ０．１１３７ 偏心ｅｇ／ｍ ０
齿轮质量ｍｐ／ｋｇ ０．２６０９ 安装齿侧间隙ｂｎ／ｍ ０．０００１２
齿轮质量ｍｇ／ｋｇ ７．２２１４阻尼ｃｍ／（Ｎ·ｓ·ｍ

－１） １７９７．９
转动惯量Ｉｇ／
（ｋｇ·ｍ２）

５．２８６４×
１０－２

平均啮合刚度ｋｍ／
（Ｎ·ｍ－１）

１．２８３７×
１０９

转动惯量Ｉｐ／
（ｋｇ·ｍ２）

６．９０１３×
１０－５

动摩擦因数μ ０．０４

分别对齿面无磨损、轻微磨损和严重磨损３种情
况的无量纲运动微分方程进行了数值计算，结果如图２
～５所示。随着齿侧间隙的增加，动态传递误差均值及
波动幅度均增大（图２）；均匀磨损齿轮系统传递误差
幅值谱主要频率为啮合频率及其高次阶谐波（图３），
磨损使得传递误差各阶谐波幅值增高；磨损引起的齿

形变化使得齿轮啮合时齿背碰撞频率加快（图４（ｂ）），
进一步加剧了齿面磨损；随着齿侧间隙的增大，齿背冲

击消失，齿轮啮合变为高频的单边冲击状态（图 ４
（ｃ）），振动能量增大。图５为主动齿轮轴无量纲振动
加速度 幅值谱，随着齿形的改变和齿侧间隙增大，啮合

频率高次谐波的幅值增大（图５（ｂ）），严重磨损时，在
啮合频率及高次谐波附近产生调制边频带（图５（ｃ））。

图２　全齿均匀磨损齿轮系统传递误差
Ｆｉｇ．２Ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎｅｒｒｏｒｗｉｔｈｕｎｉｆｏｒｍｗｅａｒ

　图３　全齿均匀磨损齿轮系统传递误差幅值谱
Ｆｉｇ．３Ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎｅｒｒｏｒ
ｓｐｅｃｔｒａｗｉｔｈｕｎｉｆｏｒｍｗｅａｒ

图４　齿轮全齿均匀磨损啮合动载荷
Ｆｉｇ．４Ｍｅｓｈｉｎｇｌｏａｄ
ｗｉｔｈｕｎｉｆｏｒｍｗｅａｒ

图５　主动齿轮轴振动加速度 ｙ
··

ｐ幅值谱

Ｆｉｇ．５Ｖｉｂｒａｔｉｏｎａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎ
ｓｐｅｃｔｒａｏｆｐｉｎｉｏｎｓｈａｆｔ

２２　齿轮偏心磨损故障动力学
当系统负载周期性变动或齿轮轴偏心旋转等使啮

合间隙周期性变化时，会使齿轮啮合时松时紧，齿面磨

损不均匀。设轻载齿轮系统主动轴存在 ５０μｍ的偏
心，仿真得到啮合动载荷幅值谱如图６所示，啮合动载
荷除了随啮合频率变化外还随着主动轮转频周期性波

动。由于齿对摩擦力与啮合力成线性关系，可见主动

齿轮每转动一转摩擦力变化一个周期，进而在齿轮系

统产生相同周期的磨损间隙。

本文用齿侧间隙的周期性变化对偏心磨损进行模

图６　齿轮系统存在偏心时的啮合动载荷
Ｆｉｇ．６Ｍｅｓｈｉｎｇｌｏａｄｗｉｔｈｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ

４２２ 振 动 与 冲 击　　　　　　　　　　　　　　　　　　２０１４年第３３卷



拟：ｂｔ＝ｂｎ ｓｉｎ
１
２ω( )ｔ ，其中 ω为偏心磨损的齿轮轴的

角速度，这里为主动轮角速度 ωｐ。根据动力学方程
（１１）进行计算，得到仿真结果如图７所示。齿轮系统
仍为单周期简谐响应，由于齿轮间隙按主轴旋转频率

周期变动，传递误差也以磨损齿轮轴频及倍频为主要

频率变化（如图７（ａ））；由于齿轮间隙变化是连续的，

齿轮轻载啮合无明显的冲击现象，动载荷幅值谱以啮

合频率及其倍频、轴频为主要频率，比较图７（ｂ）与图
６，偏心磨损后低频段出现轴频的倍频，除啮合频率外
各频率处动载荷幅值升高；与图５的全齿磨损情况有
所不同，振动加速度幅值谱出现１倍轴频调制频率（如
图７（ｃ）），且随着偏心磨损的加剧，各主频及调制频率
幅值升高，振动愈加剧烈。

图７　偏心磨损仿真曲线
Ｆｉｇ．７Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｃｕｒｖｅｓｗｉｔｈｅｃｃｅｎｔｒｉｃｗｅａｒ

３　齿轮系统传递误差的检测方法

根据文献［９］，如果在齿轮系统的输入轴端和输出
轴端分别安装高精度的增量编码器对角位移进行检

测，则有：

Δθ（ｔ）＝θｐ（ｔ）－θｇ（ｔ）
Ｒｇ
ＲＰ
＝θｐ（ｔ）－θｇ（ｔ）

ｚ２
ｚ１
（１２）

由式（１）、（１２）可得：

ＴＥ（ｔ）＝－Δθ（ｔ）
ｚ１
ｚ２

（１３）

即可通过检测Δθ（ｔ）间接估计ＴＥ（ｔ）。

４　实验研究

利用图８所示实验台的一级齿轮传动部分模拟齿
轮系统由于磨损间隙增大的故障，由于实验设备的局

限性，本文仅对部分动力学分析的结果进行了验证。

实验台齿轮模数为３ｍｍ，主、从动齿轮的齿数分别为
２０、４５，使用磁粉制动器对齿轮系统施加负载，负载扭
矩０．４５Ｎ·ｍ，润滑方式为油膜润滑。实验中，设置主
动轮转速 ４００ｒ／ｍｉｎ，经计算，齿轮的啮合频率为
１３３．３Ｈｚ。

图８　齿轮实验台结构图
Ｆｉｇ．８Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｏｆｔｈｅｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｅｑｕｉｐｍｅｎｔ

图９　测点１振动加速度及幅值谱
Ｆｉｇ．９ＶｉｂｒａｔｉｏｎａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎａｎｄａｍｐｌｉｔｕｄｅｓｐｅｃｔｒｕｍｏｆｔｈｅＮｏ．１ｍｅａｓｕｒｉｎｇｐｏｉｎｔ
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　　通过调整两啮合齿轮的相对位置，使啮合齿轮单
边齿侧间隙ｂ′分别为０．１ｍｍ、０．２ｍｍ、０．３ｍｍ和０．４
ｍｍ，使用加速度传感器在小齿轮轴承座测点１、２上采
集振动加速度信号，采样频率１０２４０Ｈｚ。经处理，上述
４种齿侧间隙下测点１的振动加速度信号及其幅值谱
如图９所示。可见，齿轮系统的振动信号频率以啮合
频率及其高次谐波为主，随着齿侧间隙的增大，幅值谱

啮合频率及各阶谐波的幅值增大，高次谐波的幅值增

大幅度尤为明显，齿轮系统振动冲击的频率加快，振动

能量增加。实验结果与前述理论分析基本一致。

５　结　论

（１）全齿均匀磨损时，随着齿轮磨损量的增大，齿
轮传递误差幅值增大，且以啮合频率及其高次谐波为

主频更大幅度振荡，在空载工况下齿轮系统啮合振动

由间歇的齿背冲击变为高频、剧烈的单边冲击。

（２）齿轮系统存在偏心时，齿轮啮合将产生随轴
频变化的动载荷；偏心磨损的齿轮系统传递误差幅值

谱以磨损齿轮轴频及倍频为主要频率，振动加速度幅

值谱调制频率为偏心磨损齿轮轴频。

（３）利用齿轮实验台对齿侧间隙增大的磨损故障
进行了模拟，故障机理的研究结果与实测信号的振动

特性基本相符。

（４）可通过高精度的增量编码器对齿轮轴的角位
移进行检测，以间接估计齿轮系统的传递误差，结合对

齿轮系统啮合冲击状态、振动加速度幅值谱和振动强

度的监测，可对齿面磨损故障的诊断提供指导。
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