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套齿联轴器对航空发动机振动特性的影响
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摘要：研究了航空发动机套齿联轴器的连接刚度，推导了套齿动态啮合力计算模型，分析了随扭矩、
套齿不对中和动态相对位移变化的套齿啮合力和啮合刚度。依据航空发动机套齿连接结构，建立了含

套齿联轴器的三支点转子动力学模型，分析了套齿连接刚度对系统频率响应特性的影响，在考虑转轴间

角度不对中的情况下，分析了套齿连接刚度对系统不对中响应的影响规律。结果发现，动态啮合力模型

能够更加真实地模拟套齿连接刚度的变化，但是，当其径向啮合刚度变化不大时，其计算结果与等效刚

度模型的计算结果相同，套齿角向刚度对系统动力性能影响很大，在套齿设计、装配和使用中需要重视。
关键词：航空发动机；套齿联轴器；啮合刚度；不对中；振动特性
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０　引言

套齿联轴器在航空发 动 机 中 被 广 泛 采 用［１］。
套齿联轴器振动过程中，内外套齿的相对位移、装
配和使用所导致的内外套齿不对中，以及传递扭

矩的耦合作用会在很大程度上影响套齿的啮合情

况，进而改变其连接刚度，并由此对航空发动机整

机振动造成很大影响。
目前，国内外对联轴器不对中的建模 方 法 基

本上有３种［２］：①基于联轴器的变形几何关系和

收稿日期：２０１３－１２－３０
基金项目：国家自然 科 学 基 金 资 助 项 目（５０７０５０４２）；航 空 科 学 基

金资助项目（２００７ＺＢ５２０２２）

受力分析推导出不对中联轴器激振力模型［３－６］；②
基于等效轴段法，将联轴器连接的整体系统看成

是一个多跨轴盘系统，其中的联轴器用等效的轴

段来模拟［７］；③基于系统整体的拉格朗日能 量 方

程，获得系统运动微分方程［８－１１］。其中，等效轴段

法相当于给系统增加了一个约束，而对联轴器在

整体系统中的耦合作用没有充分体现；拉格朗日

能量法不适合研究复杂的自由度数目较多的多跨

转子系统。而直接从分析套齿啮合力出发，研究

套齿啮合刚度的变化规律及其对系统整体动力响

应的影响，是最为适合的方法。
有鉴于此，本文在现有研究基础上，充分考虑
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内外齿套间的不对中、动态相对位移以及传递的

扭矩的耦合作用，动态计算出其瞬间啮合力，以充

分考虑套齿联轴器在运动过程中的变刚度特征。
同时，依据实际航空发动机的套齿联轴器模型，建
立了含套齿联轴器的三支点转子动力学模型，研

究了套齿连接刚度对系统频率响应和不对中故障

振动响应的影响。

１　单齿啮合刚度计算

１．１　单齿啮合刚度

假定润滑情况良好，忽略齿面接触之 间 的 摩

擦，齿轮的综合啮合刚度是指在整个啮合区中参

与啮合的各对齿轮的啮合刚度的总和，单齿的弹

性变形是单个轮齿的啮合齿面在载荷作用下的弹

性变形。直齿轮轮齿一般处理成二维平面问题，
相应的受载弹性变形计算方法有材料力学方法、
弹性力学方法及有限元方法等，其中材料力学法

是最早使用、应用最广的方法。单个轮齿模型如

图１所示。

图１　单个轮齿模型

单个齿可视为具有均匀横截面的ｑ个受载微

齿段组成，图１中，φ为节圆压力角，Ｆ为齿之间相

互的作用力。对于侧面啮合情况，假设作用力Ｆ
以集中力形式沿法向作用于节圆上。设Ｌ为齿长

度，Ｙｋ及Ｙｋ－１为第ｋ微齿段上下表面半齿宽，ｒｋ及

ｒｋ－１ 为第ｋ微齿段上下表面半径，ＲＦ 为力Ｆ 的作

用点的半径。齿段面积、惯性矩等参数分别由以

下计算式求出：
（１）第ｋ微 齿 段 上 下 表 面 平 均 面 积 Ａｋ ＝

Ｌ（Ｙｋ＋Ｙｋ－１）。

（２）第ｋ微 齿 段 截 面 惯 性 矩ｌｋ ＝１３Ｌ
（Ｙ３ｋ ＋

Ｙ３ｋ－１）。
（３）第ｋ微齿段高度ｈｋ＝Ｙｋ－Ｙｋ－１。

（４）第ｋ微齿段上表面到节圆距离Ｓｋ＝ＲＦ－ｒｋ。
（５）载荷等效啮合距离为Ｌ０，在内外套齿对

中的情况下，对于外齿，Ｌ０ 为节圆 半 径 与 外 齿 小

圆半径之差，即Ｌ０＝Ｒ－Ｒ１，其中，Ｒ为节圆半径，

Ｒ１ 为外齿小圆半径；对于内齿，Ｌ０ 为内齿大圆半

径与节圆半径之差，即Ｌ０＝Ｒ２－Ｒ，其中，Ｒ２ 为内

齿大圆半径。
（６）为了 考 虑 泊 松 效 应，还 需 对 套 齿 材 料 弹

性模量Ｅμ 进行修正，即Ｅμ＝
Ｅ

１－μ
２，其中，Ｅ、μ分

别为套齿材料的弹性模量及泊松比。
上述各式均可用于齿的渐开线部位及齿根部

位的各个齿段。需要注意的是，在计算过程中，需
要计算任意圆周上的齿厚，对于外齿套，其计算公

式为

２Ｙｋ ＝ＳｒｋＲ －２ｒｋ
（ｉｎｖφｋ－ｉｎｖφ）

对于内齿套，其计算公式为

２Ｙｋ ＝πｍ－［ＳｒｋＲ －２ｒｋ
（ｉｎｖφｋ－ｉｎｖφ）］

φｋ ＝ａｒｃｃｏｓ（ｒｋ／Ｒ）　　ｉｎｖφｋ ＝ｔａｎφｋ－φｋ
式中，ｍ为齿轮模数，πｍ为齿距，即 外 齿 套 与 内 齿 套 的 齿

厚 之和；Ｓ为节圆处齿厚，Ｓ＝ "ｍ／２；节圆半径Ｒ＝Ｚｍ／２；

Ｚ为齿数；对于外齿套，ｒｋ ＝Ｒ１＋ｋｈｋ，对于内齿套，ｒｋ ＝
Ｒ＋ｋｈｋ。

先求出该模型由单位载荷引起的位移（即柔

度），再求其倒数（即刚度）。其位移分别由弯曲、
剪切、支座弹性、齿面挤压四种机械变形引起。一

般情况下，由于轴的弹性引起的变形较小，不需修

正，且不考虑材料屈服挤压情况，因此可仅考虑弯

曲变形及剪切变形。
（１）弯曲变形。单齿的弯曲柔度Δｂ 为

Δｂ ＝ １Ｅμ
［ｃｏｓ

２
φ
３ ∑

ｑ

ｋ＝１

ｈｋ
Ｉｋ
（ｈ２ｋ＋３Ｓｋｈｋ＋３Ｓ２ｋ）－

ＹＦｃｏｓφｓｉｎφ∑
ｑ

ｋ＝１

ｈｋ
Ｉｋ
（ｈｋ＋２Ｓｋ）＋Ｙ２Ｆｓｉｎ２φ∑

ｑ

ｋ＝１

ｈｋ
Ｉｋ
］（１）

（２）剪切变形。设Ａｋ 为横截面面积，Ｂ为截

面形状系数，对于矩形截面，Ｂ＝１．２，则单齿的剪

切柔度Δｓ 为

Δｓ＝１．２ｃｏｓ
２
φ

Ｇ ∑
ｑ

ｋ＝１

ｈｋ
Ｉｋ

（２）

式中，Ｇ为套齿材料剪切模量。

对 外 齿 套 和 内 齿 套 分 别 求 出Δｂ１、Δｂ２、Δｓ１、

Δｓ２，显然，总柔度为ΔＴ＝Δｂ１＋Δｂ２＋Δｓ１＋Δｓ２，单

齿啮合刚度为ｋＴ＝１ΔＴ
。由此可见，单对齿的啮合

刚度与载荷作用点到齿根的距离Ｌ０ 直接相关，在
内外套齿完全对中的情况下，啮合距离Ｌ０ 保持恒

定不变，但是，当内外套齿存在不对中的情况时，
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其啮合情况将被改变，各齿的等效啮合距离Ｌ０ 将

发生变化，进而使得其啮合刚度产生变化。下面

将分析内外套齿存在不对中情况时啮合力及啮合

刚度的计算方法。

１．２　 套齿动态啮合力

在内外套齿完全对中时，内外联轴器圆心重

合，此时各齿啮合距离均为齿根高，当系统存在不

对中时，设ｘ向、ｙ向不对中量分别为ｘ０、ｙ０，则径

向不对中量ｅ为

ｅ＝ ｘ２０＋ｙ槡 ２
０ （３）

设径向不对中量ｅ与ｘ 向夹角为θ，则有

ｃｏｓθ＝ｘ０／ｅ　　ｓｉｎθ＝ｙ０／ｅ

由于套齿不对中情况的出现，此时内外套齿

的啮合是不均匀的，有的齿对啮合紧密，有的齿对

啮合疏松，两个圆心不重合，内套齿各个齿的啮合

距离不相等，沿 不 对 中 方 向θ，齿 对 啮 合 最 紧 密，
如图２ｂ所示。在坐标系ｏｘｙ下，ｘ轴正上方的齿

的编号为１，逆时针依次为２，３，４，#，各齿与ｘ
轴正向的 夹 角 为αｊ ＝２π（ｊ－１）／Ｚ（ｊ为 齿 的 编

号），各齿的等效啮合距离为Ｌｊ＝Ｌ０－ｅｃｏｓ（αｊ－
θ），因此，不对中套齿联轴器各齿对的啮合刚度为

ｋｊ ＝ｆ（Ｌｊ） （４）

（ａ）完全对中 （ｂ）不对中

（ｃ）齿的受力

图２　 不对中对套齿的啮合力影响

套齿联轴器的内齿和外齿啮合时，在节圆上，

单个齿的法向力Ｆｎｊ 可分解为两个相互垂直的分

力，即圆周力Ｆｔｊ 和径向力Ｆｒｊ，如图２ｃ所示。它

们之间的关系为

Ｆｔｊ ＝Ｔｊ／Ｒ

Ｆｒｊ ＝Ｆｔｊｔａｎφ
Ｆｎｊ ＝Ｆｔｊ／ｃｏｓ

烍
烌

烎φ

（５）

式中，Ｔｊ 为第ｊ个单齿传递的扭矩。

联轴器传递的扭矩为

Ｔ＝∑
Ｚ

ｊ＝１
Ｔｊ ＝∑

Ｚ

ｊ＝１

（ＦｔｊＲ）＝∑
Ｚ

ｊ＝１

［Ｆｎｊｃｏｓφ（Ｒ１＋Ｌ１ｊ）］

（６）

单个齿的法向力Ｆｎｊ 为

Ｆｎｊ ＝λｊｋｊ ＝β
Ｌ１ｊ
ｃｏｓφ
ｋｊ （７）

式中，Ｌ１ｊ 为外齿套上的啮合距离；λｊ 为各齿沿法向力Ｆｎｊ
方向的变形；β为各齿变形产生的扭转角位移。

设扭 矩 引 起 的 各 个 齿 的 扭 转 角 位 移 相 同，
则有

Ｔ＝∑
Ｚ

ｊ＝１

［Ｆｎｊｃｏｓφ（Ｒ１＋Ｌ１ｊ）］＝

∑
Ｚ

ｊ＝１

［β
Ｌ１ｊ
ｃｏｓφ
ｋｊｃｏｓφ（Ｒ１＋Ｌ１ｊ）］＝

∑
Ｚ

ｊ＝１

［βＬ１ｊｋｊ（Ｒ１＋Ｌ１ｊ）］＝

β∑
Ｚ

ｊ＝１

［Ｌ１ｊｋｊ（Ｒ１＋Ｌ１ｊ）］ （８）

因此

β＝
Ｔ

∑
Ｚ

ｊ＝１

［Ｌｊｋｊ（Ｒ１＋Ｌ１ｊ）］
（９）

所以，由于扭矩产生的轮齿法向的变形为

Δｎｊ１ ＝βＬ１ｊ ＝
Ｔ　Ｌ１ｊ

∑
Ｚ

ｊ＝１

［Ｌｊｋｊ（Ｒ１＋Ｌ１ｊ）］
（１０）

设内 外 齿 套 在 坐 标 系ｏｘｙ 中 的 相 对 位 移 为

Δｘ和Δｙ，由齿轮的啮合关系，通过坐标旋转，可

以 得到在坐标系ｏ１ｔｎ中的位移Δｔ和Δｎ，如图３所

示，即
Δｔ＝Δｘｃｏｓ（αｊ－φ）＋Δｙｓｉｎ（αｊ－φ）

Δｎ＝ －Δｘｓｉｎ（αｊ－φ）＋Δｙｃｏｓ（αｊ－φ
｝） （１１）

图３　 轮齿受力分析图

因此，由内外齿套动态相对位移产生的法向

压缩量为

Δｎｊ２ ＝Δｎ＝ －Δｘｓｉｎ（αｊ－φ）＋

Δｙｃｏｓ（αｊ－φ） （１２）

则每对齿的法向总压缩量为

Δｎｊ ＝Δｎｊ１＋Δｎｊ２ ＝
ＴＬ１ｊ

∑
Ｚ

ｊ＝１

［Ｌｊｋｊ（Ｒ１＋Ｌ１ｊ）］
＋
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（－Δｘｓｉｎ（αｊ－φ）＋Δｙｃｏｓ（αｊ－φ）） （１３）

所以轮齿法向啮合力为

Ｆｎｊ ＝
ｋｊΔｎｊ　　　Δｎｊ ＞０

０ Δｎｊ ≤
烅
烄

烆 ０
（１４）

将该法向啮合力沿ｘ轴和ｙ轴分解，得到

Ｆｘｊ ＝Ｆｎｊｓｉｎ（αｊ－φ）

Ｆｙｊ ＝ －Ｆｎｊｃｏｓ（αｊ－φ
｝） （１５）

因此，沿ｘ轴和ｙ轴的合力为

Ｆｘ ＝∑
Ｚ

ｊ＝１
Ｆｘｊ ＝∑

Ｚ

ｊ＝１
Ｆｎｊｓｉｎ（αｊ－φ）

Ｆｙ ＝∑
Ｚ

ｊ＝１
Ｆｙｊ ＝∑

Ｚ

ｊ＝１

［－Ｆｎｊｃｏｓ（αｊ－φ

烍
烌

烎）］
（１６）

２　套齿联轴器啮合力和啮合刚度算例

２．１　套齿联轴器参数

选择套齿参数［２］如表１所示。
表１　套齿联轴器参数

齿数 模数（ｍｍ） 压力角（°） 齿宽（ｍｍ）传递扭矩（Ｎ·ｍ）
５４　 ２　 ２０　 １６　 １０００

泊松

比

弹性模量

（ＧＰａ）

外齿小半径

（ｍｍ）

内齿大半径

（ｍｍ）

０．３　 ２１２　 ５１．５　 ５６．５

２．２　联轴器完全对中时的啮合力和啮合刚度

２．２．１　不同扭矩下的啮合力和啮合刚度

计算条件如下：扭矩范围为０到５０００Ｎ·ｍ；
图４中 的 内 外 套 齿 的 动 态 相 对 位 移 为 $ｘ＝１

μｍ，Δｙ＝０；图５中，Δｘ＝０，Δｙ＝１μｍ；内外套齿

无不对中。

　　 （ａ）啮合力 （ｂ）啮合刚度

图４　扭矩对ｘ向啮合力和啮合刚度的影响

　　 （ａ）啮合力 （ｂ）啮合刚度

图５　扭矩对ｙ向啮合力和啮合刚度的影响

由图４和图５可以看出，扭矩在２０００Ｎ·ｍ
以下时，啮合力和啮合刚度随扭矩的增大而增大，
当扭矩大于２０００Ｎ·ｍ时，啮 合 力 和 啮 合 刚 度 基

本不变。另外，也可以发现ｘ向和ｙ向具有相同

的变化规律，ｘ向的动态相对位移仅仅 产 生ｘ 向

的啮合力，ｙ向的动态相 对 位 移 仅 仅 产 生ｙ 向 的

啮合力，联轴器不存在交叉刚度。

２．２．２　内外套齿动态相对位移对啮合力和啮合

刚度的影响

计算条 件 如 下：扭 矩 为１０００Ｎ·ｍ；图６中，
套齿 动 态 相 对 位 移Δｘ的 变 化 范 围 为０～１μｍ，

Δｙ＝０；图７中，Δｘ＝０，Δｙ的 变 化 范 围 为０～
１μｍ ；套齿无不对中。由图６和 图７可 以 看 出，
随着动态相对位移的增大，啮合力和啮合刚度均

表现出了非线性变化特征。同时，由于内外套齿

不存在不对中问题，联轴器也不存在交叉刚度，即

ｘ向的动态 相 对 位 移 仅 仅 产 生ｘ 向 的 啮 合 力，ｙ
向的动态相对位移仅仅产生ｙ 向 的 啮 合 力，ｘ向

和ｙ向具有相同的变化规律。

　　 （ａ）啮合力 （ｂ）啮合刚度

图６　ｘ向动态相对位移Δｘ对ｘ向啮合力和啮合刚度的影响

　　 （ａ）啮合力 （ｂ）啮合刚度

图７　ｙ向动态相对位移Δｙ对ｙ向啮合力

和啮合刚度的影响

２．３　存在不对中情况时的啮合力和啮合刚度

２．３．１　啮合距离和单齿啮合刚度

计算条件为：内 外 套 齿 不 对 中 情 况 发 生 在ｘ
向，不对中的径向大小为１ｍｍ，啮合距离及单齿

啮合刚度随齿的变化规律如图８所示，从图８中

可以看出，不存在不对中情况时，每个齿的啮合距

离相等，均为２．５ｍｍ，其中，序号从０～Ｚ／２的齿

对是由紧到松，啮合距离从１．５ｍｍ到３．５ｍｍ，
单齿刚度由大变小；序号从Ｚ／２～Ｚ的 齿 对 是 由

松到紧，啮合距离从３．５ｍｍ到１．５ｍｍ，单齿刚

度由小变大。

２．３．２　内外套齿不对中及动态相对位移对啮合

力和啮合刚度的影响

计算条件如下：扭矩１０００Ｎ·ｍ，内外套齿不
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（ａ）啮合距离 （ｂ）啮合刚度

图８　不对中对啮合距离和啮合刚度的影响

对中 的 径 向 大 小ｅ为１ｍｍ，角 度θ分 别 为０°、

９０°、１８０°、２７０°；动 态 相 对 位 移Δｘ的 变 化 范 围 为

０～１μｍ，Δｙ＝０。
计算结果如 图９所 示，其 中，图９ａ、图９ｂ分

别为不同的套齿不对中情况下ｘ向、ｙ向 啮 合 力

随动态相对位移Δｘ的变化规律；图９ｃ、图９ｄ分

（ａ）ｘ向啮合力

（ｂ）ｙ向啮合力

（ｃ）ｘ向啮合刚度ｋｘｘ

（ｄ）ｙ向啮合刚度ｋｙｘ
图９　内外套齿不对中及动态相对位移

Δｘ对套齿啮合力和啮合刚度的影响

别为不同的套齿不对中情况下ｘ 向、ｙ向 啮 合 刚

度随动态相对位移Δｘ的变化规律。由图９可以

看出，由于内外套齿不对中情况的出现，套齿刚度

出现了交叉刚度，即ｘ向的动态相对位移不仅要

引起ｘ 向 的 啮 合 力，也 会 产 生ｙ向 的 啮 合 力，交

叉刚度还可能 会 出 现 负 值，刚 度 值 随Δｘ出 现 强

非线性特征。
同样，扭矩为１０００Ｎ·ｍ，不对中径向大小为

１ｍｍ，角度θ分别为０°、９０°、１８０°、２７０°；动态相对

位移Δｙ的变化范围为０～１μｍ，Δｘ＝０。计算结

果如图１０所示，其中，图１０ａ、图１０ｂ分别为不同

的套齿不对中的情况下ｘ向、ｙ向啮合力随动态

（ａ）ｘ向啮合力

（ｂ）ｙ向啮合力

（ｃ）ｘ向啮合刚度ｋｘｙ

（ｄ）ｙ向啮合刚度ｋｙｙ
图１０　内外套齿不对中及动态相对位移

Δｙ对套齿啮合力和啮合刚度的影响
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相对位移Δｙ的 变 化 规 律；图１０ｃ、图１０ｄ分 别 为

不同的套齿不对中的情况下ｘ向、ｙ向 啮 合 刚 度

随动态相对 位 移Δｙ的 变 化 规 律。由 图１０可 以

看出，由于内外套齿不对中情况的出现，套齿刚度

出现了交叉刚度，即ｙ向的动态相对位移不仅会

引起ｙ 向 的 啮 合 力，也 会 产 生ｘ向 的 啮 合 力，交

叉刚度可能会 出 现 负 值，刚 度 值 随Δｙ出 现 强 非

线性特征。

３　套 齿 联 轴 器 刚 度 对 转 子 动 力 特 性 的

影响

３．１　含 套 齿 联 轴 器 的 双 跨 三 支 点 转 子 动 力 学

模型

为了研究套齿联轴器刚度对转子动力特性的

影响，依据航空发动机套齿联轴器结构特点，建立

了含套齿联轴器的双跨三支点转子动力学模型，
如图１１所示。

图１１　含套齿联轴器三支点转子动力学模型

利用文献［１２－１３］提出的方法进行转子－支承

系统建模和求解，该方法对转子进行有限元建模，
考虑转子的转动惯量、剪切变形及陀螺力矩，定义

转子与基础间的弹性支承连接、转子与转子间的

联轴器连接，从而实现系统建模。限于篇幅，转子

动力学模型参数从略。

３．２　套齿联轴器的刚度对系统振动的影响

本文研究了系统两方面的振动特性：①通 过

求取系统冲击响应从而得到系统频率响应函数，
其方法是在右转子的节点１１施加一冲击力，通过

数值积分得到系统的冲击响应，选择右转子节点

１的加速度响应计算得到系统的加速度频率响应

函数；②考 虑 左 右 转 子 的 角 度 不 对 中，利 用 文 献

［１４－１５］中的不对中模型计 算 系 统 的 不 对 中 振 动

响应，设右转子为驱动轴，左转子为被驱动轴，两

转子的不对中角度为１°。选取左转子转盘（节点

４）的ｙ向振动加速度响应进行分析。

３．２．１　套齿联轴器的刚度分类

（１）径向等效刚度。不考虑内外套齿不对中

引起的啮合距离的变化，各齿的啮合距离相同且

单齿的啮合刚度均相同，通过叠加各齿对的啮合

力而得到的等效刚度ｋｅ。该刚度值为定值，可由

套齿参数计算得到，即

ｋｅ＝ｋｔ∑
Ｚ

ｊ＝１
ｃｏｓ（αｊ－φ） （１７）

依据表１所 示 的 套 齿 联 轴 器 参 数 可 以 得 到

ｋｅ＝１８ＧＮ／ｍ。
（２）等效角刚度ｋＡｅ 表示联轴器沿横 向 弯 曲

时，每对作用的齿抵抗弯曲变形的能力：

ｋＡｅ＝ｋｔＢ
２

１２∑
Ｚ

ｊ＝１
ｃｏｓ（αｊ－φ） （１８）

依据表１所示的套齿联轴器参数可以得到ｋＡｅ＝
３．９５×１０５　Ｎ·ｍ／ｒａｄ。

（３）动态 啮 合 刚 度。直 接 根 据 套 齿 不 对 中、
动态相对位移、传递扭矩计算出动态啮合刚度，该
刚度值是动态变化的。

３．２．２　 动态啮合力模型对振动特性的影响

图１２所示为内外套齿不对中量ｅ为０时，分

别利用动态啮合力模型和径向等效刚度模型对系

统频响 函 数 和 不 对 中 响 应 计 算 结 果 的 比 较。图

１３所示为内 外 套 齿 不 对 中 时 即 套 齿 动 态 相 对 位

移分别为Δｙ＝１μｍ、Δｘ＝１μｍ时，利用动态啮合

力模 型 的 计 算 结 果。 在 计 算 中，套 齿 等 效 刚 度

ｋｅ＝ １８ＧＮ／ｍ； 套 齿 角 刚 度 均 为 ｋＡｅ ＝
３９５ｋＮ·ｍ／ｒａｄ。

（ａ）幅频响应函数

（ｂ）角度不对中响应

图１２　 等效刚度模型和动态啮合力模型计算结果比较

由图１２和图１３可以看出，动态啮合力模型和径

向等效刚度模型的计算结果几乎完全相同。内外套

齿不对中对系统频响函数有一定影响，但是对不对

中响应的计算结果几乎没有影响。这说明尽管内外

套齿不对中和动态啮合力的变化对联轴器的刚度有

影响，但还不足以影响系统的动力特性。
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（ａ）幅频响应函数

（ｂ）角度不对中响应

图１３　 套齿不对中对系统振动特性的影响

３．２．３　 套齿等效刚度对系统动力特性的影响

图１４所示为套齿径向等效刚度ｋｅ 和等效角

刚度ｋＡｅ 对系统频响函数计算结果的比较，其中，
径向等效刚度ｋｅ分别为１．８×１０１０　Ｎ／ｍ、１．８×１０９

Ｎ／ｍ、１．８×１０８　Ｎ／ｍ、１．８×１０７　Ｎ／ｍ，角刚度ｋＡｅ
分 别 为 ３．９５ × １０５　Ｎ · ｍ／ｒａｄ、３．９５ × １０４

Ｎ·ｍ／ｒａｄ、３．９５×１０３　Ｎ·ｍ／ｒａｄ、０；图１５所示为

（ａ）等效径向刚度

（ｂ）等效角刚度

图１４　 等效径向刚度和等效角刚度

对系统幅频率响应的影响

套齿径向等效刚度和等效角刚度对系统不对中响

应计算结果的比较，其 中，径 向 等 效 刚 度ｋｅ 分 别

为１．８×１０１０　Ｎ／ｍ、１．８×１０９　Ｎ／ｍ、１．８×１０８

Ｎ／ｍ，角刚度分别为ｋＡｅ＝３．９５×１０５　Ｎ·ｍ／ｒａｄ、

３．９５×１０４　Ｎ·ｍ／ｒａｄ、３．９５×１０３　Ｎ·ｍ／ｒａｄ。

（ａ）等效径向刚度

（ｂ）等效角刚度

图１５　 等效径向刚度和等效角刚度

对角度不对中响应的影响

由图１４ａ和图１５ａ可以看出，径向等效刚度

ｋｅ 为１．８×１０１０　Ｎ／ｍ、１．８×１０９　Ｎ／ｍ时对系统频

响函数和不对中影响不大，随着刚度降低，频响函

数和不对中响 应 变 化 均 很 大；由 图１４ｂ和 图１５ｂ
可以看出，等效角刚度变化一个数量级，对系统频

响函数和不对中影响均很大，这说明套齿的角刚

度对系统动力学特征影响较径向等效刚度更为灵

敏，因此，在设计、制造和使用中需要更多关注套

齿联轴器的角刚度变化。

４　 结论

（１）针对航空发动机套齿联轴器的结构形式，
推导了套齿联轴器的动态啮合力计算模型。

（２）研究了套齿联轴器啮合力和啮合刚度随

传递扭矩、套齿不对中和动态相对位移的变化规

律，结果表明，在套齿对中情况下，啮合力和啮合

刚度随扭矩和动态相对位移呈非线性变化规律，
但不存在交叉刚度；但在套齿不对中情况下，啮合

力和啮合刚度不仅随扭矩和动态相对位移呈非线

性变化规律，还存在交叉刚度。
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（３）建立了含套齿联轴器的三支点转子动力

学模型，并计算了系统的频响函数和左右转子存

在角度不对中时的振动响应。结果表明，动态啮

合力模型与等效刚度模型计算结果基本相同，径

向刚度降低两个数量级后，对计算结果影响较大，
而依据动态啮合力模型得到的动态啮合的变化尚

不足以 引 起 系 统 动 力 特 性 的 变 化。需 要 注 意 的

是，套齿角刚度对系统振动特性影响很大，在实际

设计、装配和使用时需要引起足够的重视。
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