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摘要:为研究修形前后多级行星齿轮箱在复杂激励作用下的振动噪声,以海洋平台升降齿轮箱

为对象,建立了耦合4级行星轮系、轴承和箱体的齿轮箱有限元模型,分析了齿轮箱的振动模态;采

用静动力接触有限元法求解了修形前后齿轮副的内部动态激励,在此基础上提出了考虑轮齿修形

的齿轮箱振动噪声预估方法,利用模态叠加法分别计算了轮齿修形前后齿轮箱的振动响应,并采用

声学边界元法对齿轮箱的辐射噪声进行预估。结果表明:修形后4级行星齿轮箱的振动噪声明显

降低,对比振动噪声仿真与实测结果,两者吻合良好。
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Abstract:Inordertoinvestigatethevibrationnoiseofmulti-stageplanetarygearboxundercomplex
excitationbeforeandaftertoothmodification,withtakingtheliftinggearboxofanoffshoreplatformasthe
researchobject,afiniteelementmodelofthegearboxincludingcouplingfour-stageplanetarygeartrain,

bearingsandhousingisestablished,andvibrationmodeofthegearboxisanalyzed.Internaldynamic
excitationsofgearpairsbeforeandaftertoothmodificationaresolvedbystaticanddynamiccontactfinite
elementmethods,thenavibrationnoisepredictionmethodconsideringtoothmodificationisdeveloped,

vibrationresponsesofthegearboxbeforeandaftertoothmodificationaresolvedbymodesuperposition
method,andaccordinglyradiationnoiseofthegearboxispredictedbyacousticboundaryelement
method.Theresultsshowthatthevibrationnoiseofthefour-stageplanetarygearboxaftermodificationare
decreasedapparently,andcalculatedvibrationnoiseisingoodagreementwithexperimentalvalues.
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  随着中国海洋钻探技术的发展,海洋工程装备水平得到了快速提高,升降齿轮箱作为海洋工程平台的重

要组成部分,正朝着大功率、高可靠和低振动等方向发展,其机械性能及动力学特性备受关注[1-2]。为设计大

传动比且结构紧凑的提升装置,多级行星齿轮传动在升降齿轮箱中被广泛应用,但在恶劣的近海环境作业

时,海洋平台可能因齿轮箱的内部激励作用引发剧烈振动,有必要对其振动噪声进行预估和试验研究。

行星齿轮传动系统的动力学问题一直是国内外学术研究的重点[3],其振动响应分析方法包括集中参数

法[4]、有限元法[5]或将两种方法综合运用[6-7]。齿轮箱振动分析通常采用动力有限元法,通过耦合冲击、误

差、刚度等内部激励[8],基于数值方法计算齿轮箱的动态响应;齿轮箱辐射噪声预估通常以振动响应为边界

条件,利用声学边界元法求解辐射噪声[9-10],而振动噪声测试可以对仿真结果进行验证[11]。轮齿修形是一种

有效的减振降噪方法[12],可以缓解齿轮副因热弹变形引起的啮合冲击,改善齿轮副的动态啮合性能[13],但目

前相关研究中较少涉及基于轮齿修形的多级行星齿轮箱减振降噪计算方法,因此有必要对多级行星齿轮箱

进行振动噪声预估及修形效果分析。

笔者以海洋平台升降齿轮箱的4级行星齿轮传动系统为研究对象,在计算齿轮箱固有振动模态和齿轮

副内部动态激励的基础上,采用模态叠加法对修形前后齿轮箱进行振动响应有限元分析,将求得的齿轮箱振

动响应作为边界条件,利用直接边界元法对箱体的辐射噪声进行计算,而后搭建升降齿轮箱振动噪声试验台

进行振动噪声测试。

1 4级行星齿轮箱振动模态分析

1.1 传动系统结构形式

海洋平台升降齿轮箱采用4级NGW型行星齿轮传动,各级传动均采用直齿圆柱齿轮,行星轮数为3,齿

轮副参数如表1所示。

表1 齿轮传动系统主要参数

Table1 Mainparametersofgeartransmissionsystem

行星级 输入/(输出)转速v/(r·min-1) 模数m/mm 齿数z 啮合频率f/Hz

第1级 980.000(116.667) 3 20/64/148 287.70

第2级 116.667(14.583) 4 18/54/126 30.60

第3级 14.583(2.187) 7 18/41/102 3.72

第4级 2.187(0.442) 11 20/30/79 0.58

利用Romax软件建立包含齿轮、轴和轴承的4级行星传动系统三维实体模型,如图1所示,各行星级中

太阳轮为输入部件,行星架为输出部件,内齿圈与箱体固接。功率由1级太阳轮输入,经1级行星架传递到2
级太阳轮,再经第2级、第3级行星轮系传递到第4级行星轮系,由4级行星架输出并驱动输出齿轮轴,输出

齿轮轴与齿条啮合实现升降运动。齿轮传动系统中除行星轴上的轴承外,仅1级太阳轮、4级行星架和输出

齿轮轴上存在与箱体接触的轴承,各级太阳轮及行星架均浮动。将齿轮齿条啮合副的受力转化为力和转矩

施加到输出齿轮轴上,对4级行星传动系统进行静力分析,并提取轴承的支撑刚度[10]。

1.2 齿轮箱振动模态分析

利用ANSYS软件建立包含箱体、齿轮副、传动轴、行星架和轴承的耦合系统模态分析模型,由弹簧单元

模拟齿轮副接触刚度和轴承支撑刚度,升降齿轮箱有限元网格如图2所示,共计298359个单元,227587个

节点。采用分块Lanczos法对齿轮箱进行振动模态分析,得出齿轮箱各阶固有频率和振型,如表2所示,图3
给出了第1阶固有振型。
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图1 Romax中传动系统实体模型

Fig.1 Solidmodeloftransmission

systeminRomaxsoftware

图2 齿轮箱振动模态分析有限元模型

Fig.2 Finiteelementmodelofgearbox

formodeanalysis

表2 前10阶固有振动频率及振型

Table2 Thefirst10naturalfrequenciesanditsmode

阶数 频率f/Hz 振型描述

1 0.92 2,3级行星架扭转+2级行星轮弯曲

2 1.23 第4级行星轮系扭转+2级行星轮弯曲

3 2.51 2级行星架、2级行星轮扭转

4 4.32 2级行星轮扭转

5 9.66 1,2级行星架扭转+4级行星轮弯曲

6 12.85 1,2级行星架扭转+1级太阳径向伸缩

7 23.39 2,3级行星架扭转+4级行星轮弯曲

8 25.44 4级行星轮扭转+第1,2级行星轮系弯曲

9 26.64 3级行星轮轴向伸缩+第1,2级行星轮系轴向伸缩

10 35.33 1级行星架扭转+2级行星轮扭转

图3 齿轮箱第1阶固有振型

Fig.3 The1stordervibrationmodeofgearbox
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由表2可知,4级行星齿轮传动系统中各部件之间相互作用,振动模式较为丰富。升降齿轮箱的转频与

啮合频率等激励频率与固有频率的接近率均大于10%,不会与固有频率合拍,齿轮箱共振的可能性较小。

2 4级行星齿轮箱振动响应分析

2.1 齿轮系统内部动态激励

升降齿轮箱内部动态激励主要包括刚度激励、误差激励和啮合冲击激励[10,14],其表达式为

F(t)=Δk(t)e(t)+S(t), (1)
式中:F(t)为内部动态激励;Δk(t)为啮合刚度的变刚度部分;e(t)为齿轮综合误差;S(t)为啮合冲击激励。

齿轮副通过适当修形,由热弹变形或偏载引起的异常啮合情况将得到改善,冲击激励明显减小,刚度激

励也会发生改变。文中修形参数根据额定工况下齿轮的热弹变形计算得到,太阳轮和行星轮的齿顶修缘参

数如表3所示。

表3 齿轮箱齿廓修形参数

Table3 Parametersoftoothprofilemodificationforgearbox

行星级
修形量/μm

太阳轮 行星轮
 

高度h/mm

太阳轮 行星轮

第1级 6 6  2.313 3.153

第2级 30 30  2.736 4.788

第3级 57 57  3.255 5.187

第4级 146 146  5.478 5.951

基于含修形量的齿廓坐标建立齿轮副模型,利用接触有限元法求解修形前后齿轮副啮合过程中的轮齿

接触力和齿面变形,计算可得齿轮副啮合刚度。图4给出了修形前后第1级行星轮系外啮合齿轮副的单齿

啮合刚度曲线。由图4可知,在啮入和啮出位置,修形后齿轮副的单齿啮合刚度降低,单齿接触对应的转角

范围也有所减小,齿轮副提前进入啮合和滞后退出啮合现象得到改善。

图4 修形前后单齿啮合刚度曲线

Fig.4 Thesingletoothmeshingstiffnesscurvebeforeandaftermodification

轮齿综合误差主要由基节误差和齿形误差组成,可用简谐函数表示。若太阳轮和行星轮的精度为5级,
齿圈的精度为6级,则1~4级外啮合齿轮副齿轮误差幅值分别为7.9,11.1,19.0,20.0μm,相应的内啮合齿

轮副误差幅值分别为12.5,14.0,19.0,20.0μm。
修形后齿轮副冲击激励和刚度激励将发生变化,其中啮合冲击激励大幅减小。若忽略冲击激励,则内部

动态激励可表示为

F'(t)=Δk'(t)e(t), (2)
式中:F'(t)为修形后的内部动态激励;Δk'(t)为修形后啮合刚度的变刚度部分。

在额定工况为输入转速980r/min、输入功率23kW时,采用三维冲击动力接触有限元混合法计算各齿

轮副的啮合冲击激励[8]。图5给出了修形前后第1级行星轮系外啮合齿轮副的内部动态激励曲线,由图可
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知,修形后齿轮副的内部动态激励明显降低。

图5 齿轮副内部动态激励

Fig.5 Theinternaldynamicexcitationofgearpair

4级行星齿轮箱内部动态激励中,同级行星轮系外啮合和内啮合齿轮副之间可能存在相位差,3个行星

轮之间也可能存在相位差[15],因此在施加激励时,须考虑各齿轮副实际相位情况。

2.2 齿轮箱振动响应分析

4级行星齿轮箱模型较大且结构复杂,采用模态叠加法可以较快速地计算得到内部动态激励作用下系统

的振动位移、振动速度和振动加速度响应。将额定工况下各级齿轮副的内部动态激励按切向和径向分力分

别施加到齿面的啮合位置,并在基座螺栓孔、安装圆筒及输出齿轮轴端部轴承外圈处施加固定约束,基座台

肩处施加Y 向位移约束,图6给出了齿轮箱振动响应计算模型。选取齿轮箱表面齿圈部位处的3个节点为

振动响应评价点,如图7所示。

图6 齿轮箱振动响应有限元模型

Fig.6 Finiteelementmodelof

gearboxforvibrationresponse

图7 齿轮箱振动响应评价点位置

Fig.7 Assessmentpointsfor

vibrationresponseofgearbox

图8给出了修形前后4级行星齿轮箱评价点1的X 向振动加速度频域响应曲线。修形前后振动响应的

峰值频率较为一致,主要出现在863.1,575.4,287.7,122.4和30.6Hz,均为啮合频率或其倍频,修形前的振动

加速度最大峰值为0.846m/s2,出现在287.7Hz处,修形后减小到0.66m/s2。
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图8 齿轮箱振动加速度频域曲线

Fig.8 Vibrationaccelerationresponseinfrequencydomainofgearbox

振动响应的有效值可通过计算时域响应的均方根得到[16]:

arms=
1
N􀰐

N

i=1
a2

i, (3)

式中:N 为响应数据点数;ai 为第i个数据的值。
表4给出了修形前后各评价点X,Y,Z 向振动加速度的有效值。由表可知,由于评价点1位于1级内齿圈

处,处于最高转速部位且远离固定端,该点处的振动加速度响应较大;评价点3离固定端较近,振动加速度响应

最小。修形后升降齿轮箱振动加速度响应明显降低,其最大有效值由修形前的3.143m/s2减小到2.584m/s2,
减少了17.8%。

表4 齿轮箱振动加速度有效值

Table4 TheRMSvaluesofvibrationaccelerationofgearbox

齿轮箱状态 评价点
振动加速度a/(m·s-2)

X 向 Y 向 Z 向

修形前

1 2.399 3.143 2.144

2 1.839 2.961 1.527

3 1.178 1.819 1.194

修形后

1 1.693 2.584 1.250

2 1.091 2.122 0.947

3 0.852 1.059 0.874

图9 齿轮箱声学边界元模型

Fig.9 Acousticboundaryelement

modelofgearbox

3 齿轮箱辐射噪声预估及试验

3.1 齿轮箱声学边界模型

声学计算方法主要分为声学有限元法(FEM)和声学边界元法

(BEM)法,笔者在SYSNOISE中利用直接边界元法求解表面声压。建

立4级行星齿轮箱箱体外表面的封闭有限元网格模型,共计17704个

节点,25396个单元,将模型导入SYSNOISE得到齿轮箱声学边界元

模型,如图9所示。

3.2 辐射噪声仿真

4级行星齿轮箱辐射噪声仿真时,设置空气密度为1.225kg/m3,声
速为340m/s,参考声压为2×10-5Pa,计算时频率按倍频程设定,频
率范围从31.5Hz到4000Hz。以箱体表面节点的频域响应为边界
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条件,计算可得各频段箱体表面的基本声学量。升降齿轮箱表面声压的最大值出现在3级内齿圈附近,其值

为95.72dB,位于2kHz频段,此时的箱体表面声压如图10所示。
在距齿轮箱表面1m处设置如图11所示的4个场点,计算场点1~4在各频段的A计权倍频程声压级

辐射噪声,表5给出了修形前后各场点的辐射噪声声压级。

图10 齿轮箱表面声压云图

Fig.10 Thesurfacesoundpressurecontourofgearbox
图11 齿轮箱场点俯视图

Fig.11 Thetopviewofgearboxfieldpoints

表5 齿轮箱各场点的辐射噪声

Table5 Radiationnoiseofgearboxfieldpoints

场点 修形前p0/dB(A) 修形后p/dB(A)

1 80.4 79.4

2 83.3 81.8

3 70.0 68.7

4 70.8 70.5

由表可知,修形前齿轮箱各场点辐射噪声最大值为83.3dB(A),出现在场点2处,修形后减小为81.8dB(A),且
各场点辐射噪声结果均有所减小。图12给出了修形前后场点2的声压级频响曲线,最大值均位于

2kHz处。

图12 场点2的声压级频响曲线

Fig.12 Thesoundpressureinfrequencydomainoffieldpoint2

3.3 齿轮箱振动噪声测试

搭建修形后齿轮箱的振动噪声测试台架,齿轮箱左、右机同时与试验齿条啮合,其中左机拖动,右机加

载,试验台如图13所示。左、右机减速器在靠近4级齿圈的壳体端面采用螺栓与机架固定,并在齿轮箱底部

台肩处采用垫块支撑,对额定工况运行时的齿轮箱进行振动噪声测试。
利用BK4384加速度传感器采集4级行星齿轮箱3个评价点的X,Y,Z 向振动加速度。图14给出了评

价点1的X 向振动加速度测试结果的频域曲线,对比图8(b)可知,仿真与测试得到的齿轮箱振动加速度频

域曲线较为一致,其峰值均出现在齿轮啮合频率或其倍频处。表6给出了各评价点振动加速度测试结果的
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有效值,对比表4可知,振动加速度仿真和测试结果吻合良好。

图13 升降齿轮箱试验台架

Fig.13 Testbenchofliftinggearbox

图14 实测振动加速度频域曲线

Fig.14 Testcurveofvibrationaccelerationinfrequencydomain

表6 振动加速度测试结果有效值

Table6 TestRMSvaluesofvibrationacceleration

评价点
振动加速度a/(m·s-2)

X 向 Y 向 Z 向

1 1.985 3.011 1.430

2 1.185 2.566 1.037

3 0.984 1.196 1.055

利用NL-42型声级计采集4级行星齿轮箱在4个场点的总声压级。各场点的总声压级如表7所示。由

表可知,齿轮箱实测总声压级最大值为81.4dB(A),位于场点2处,测试与仿真所得的总声压级最大值相差

0.49%,各场点总声压级的相对误差最大值为3.64%,仿真与测试结果吻合良好。图15给出了场点2处测试

和计算所得的声压级频响曲线。

表7 场点的总声压级

Table7 Totalsoundpressureleveloffieldpoints

场点
测试值/

dB(A)
计算值/

dB(A)
相对误差/

%

1 77.9 79.4 1.93

2 81.4 81.8 0.49

3 71.3 68.7 3.64

4 72.2 70.5 2.35

图15 声压级频响曲线

Fig.15 Thesoundpressureinfrequencydomain

4 结 论

1)利用Romax软件求解轴承刚度,在ANSYS中建立了包含行星轮系、轴承和箱体的齿轮箱有限元模

型,通过基于Lanczos法的振动模态分析,得出齿轮箱额定转速下发生共振的可能性较小。

2)计算了修形前后齿轮副的内部动态激励,采用模态叠加法求解了4级行星齿轮箱的振动响应,修形后

齿轮箱各评价点中最大振动加速度有效值减小了17.8%。

3)采用直接边界元法求解了修形前后齿轮箱的辐射噪声,修形后各场点辐射噪声最大值减小了1.5dB(A),
修形对升降齿轮箱的减振降噪效果较为明显。
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4)利用升降齿轮箱试验台架进行振动噪声测试,实测振动加速度和辐射噪声与仿真结果吻合良好,表明

提出的含轮齿修形的行星齿轮箱振动噪声预估方法的合理性。
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