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基于振动应力分析的齿轮结构优化方法研究
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摘要 针对航空发动机传动系统齿轮辐板断裂现象，进行了原因分析；通过断口检查、强度计

算、振动特性分析、应力测试等，确定齿轮辐板断裂的性质为节径共振引起的高周疲劳。基于分析

结果，以降低振动应力、提高强度储备为目标，对齿轮结构进行了改进优化设计，并对优化后的结

构进行了试验验证。结果表明，齿轮结构优化后，振动应力值大幅降低，齿轮结构强度储备与工作

可靠性明显提升。
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Abstract The reason of the aeroengine transmission gear spokes fracture fault is analyzed，through the
fracture examination，strength calculation，vibration characteristic analysis and stress test，the nature of the gear
spokes fracture fault is the high-cycle fatigue caused by the pitch diameter resonance is determined. Based on
the analysis results，the gear structure is improved and optimized to reduce vibration stress and increase strength
reserve，and the optimized structure is tested and verified. The results show that the vibration stress of the opti⁃
mized structure is greatly reduced，the strength reserve and working reliability are improved obviously.
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0 引言

齿轮装置是航空发动机传动系统的重要部件，

主要作用为传递旋转运动，发动机输出功率并传递

给发动机附件从而保证发动机传动系统正常工作[1-2]。

齿轮应用于航空发动机传动系统领域内，常出现齿

面擦伤、轮齿折断、齿轮辐板断裂等现象，给发动

机使用带来极大的安全隐患。而根据发动机推力性

能需求，齿轮常被设计为薄辐板结构以降低系统总

质量。但薄辐板结构齿轮易出现节径共振，在齿轮

结构动强度储备较低的情况下，齿轮辐板易出现断

裂或其他损坏。

针对齿轮结构振动特性，国内外学者开展了大

量研究。王大勇[3]利用软件模拟齿轮工况条件，获

取了薄辐板结构齿轮振动特性；江平等[4]针对齿轮

辐板断裂故障开展了动应力测试，并根据测试结果

优化了齿轮结构；Refaat M H等[5]利用有限元与变分

不等式相结合的方法，获取了齿轮齿面接触应力及

齿根处应力情况。国内外学者在对齿轮振动特性进

行研究基础上对齿轮结构的优化，提高了齿轮工作

的可靠性。

某发动机传动系统使用过程中出现了齿轮辐板

断裂现象，针对该问题，本文中从齿轮结构、动态

特性、加载及强度等方面进行了分析，明确故障原

因，制定了改进措施并取得良好效果。
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1 问题概述

某发动机传动系统在工作过程中，一处齿轮辐

板出现断裂现象。故障齿轮轴为双联齿轮结构，断

裂位于大齿轮一侧（材料为新型结构钢，断齿齿轮模

数为 2. 5 mm，共 49个齿），断裂结构上有 5个轮齿，

形状呈三角形，如图1所示。

图1 故障齿轮形貌

Fig. 1 Appearance of faulty gear

2 原因分析

2. 1 断口分析

掉块断口形貌如图 2所示，由图 2中可见明显的

疲劳弧线形貌特征，表明断口性质为疲劳[6-7]。根据

疲劳弧线的方向判断，疲劳起始于齿根，即图中圆

圈所示位置。

图2 断口形貌

Fig. 2 Appearance of fracture
2. 2 载荷分析

根据故障齿轮工作实际情况，理论设计转速定

义为 100%转速，90%以上转速范围内为负载工作，

100%设计转速理论负载为 200 kW。复查发动机传

动系统实际工作情况，齿轮辐板断裂前在 100%设

计转速工作了 55 h，但由于传动系统负载出现异

常，导致传动系统实际负载最大值为 280 kW，超出

理论值 80 kW。

2. 3 强度分析

2. 3. 1 轮齿强度计算

对轮齿接触、弯曲及胶合三大强度进行校核，

如表 1所示。按 1/1 000的失效概率选取安全系数，

取齿轮寿命 3 000 h，100%设计转速传递功率为 200
kW，计算结果满足轮齿强度要求[8]。

表1 齿轮强度计算结果

Tab. 1 Calculation results of gear strength

计算项目

接触强度安全系数

弯曲强度安全系数

胶合强度安全系数

计算结果

1. 62
3. 25
1. 56

最小安全系数（航标要求）

1. 25
1. 5
1. 2

2. 3. 2 齿轮应力计算

辐板断裂齿轮的工作载荷主要包括离心力和啮

合力。建立故障齿轮与相配齿轮的装配模型，并在

轮齿啮合的工作面上定义接触，对离心力、啮合力

及组合状态应力进行强度分析。有限元模型如图 3
所示[9-10]。

图3 有限元模型

Fig. 3 Finite element model
根据第2. 2节中给出的齿轮设计工况参数，应力

计算结果如表 2所示。由表 2中可知，轮齿最大应力

位于齿根中间位置。应力分布云图如表 3所示（应力

云图中前端面均为故障疲劳源端面）。齿轮 1个啮合

周期内轮齿接触位置变化如表 4所示。由表 4中可

知，轮齿接触位置位于分度圆附近时轮齿应力达到

最大值。
表2 齿轮应力计算结果

Tab. 2 Calculation results of gear stress

项目

离心力

啮合力

组合状态

工作温度/℃
弯曲脉动疲劳强度极限σ0/MPa

n0储备

故障疲劳源部位

应力/MPa
37
98
132

200
923

6. 99

齿根最大应力/
MPa
28
182
207

4. 46
根据计算结果可知，在齿轮设计参数下，齿轮

疲劳源部位和齿根最大应力部位的应力值分别为

132 MPa和 207 MPa。根据齿轮实际工作特点进行动

强度储备分析，齿轮疲劳源部位和齿根最大应力部

位的疲劳动强度储备分别为 6. 99 MPa和 4. 46 MPa，
均满足强度要求。

125



机械传动 2021年

表3 应力分布云图表

Tab. 3 Stress distribution cloud map

应力

项目

云图

结果

离心

齿根最大应力：28 MPa
疲劳源部位应力：37 MPa

啮合

齿根最大应力：182 MPa
疲劳源部位应力：98 MPa

组合

齿根中部应力：207 MPa
疲劳源部位应力：132 MPa

表4 啮合力下接触位置变化

Tab. 4 Change of contact position under meshing force

时间步

接触

位置

开始啮入 齿根弯曲应力达到最大值 啮出

2. 3. 3 振动特性分析

辐板断裂齿轮工作转速范围内的齿轮频率及共振

转速[11-12]计算结果如表 5所示，振动坎贝尔图如图 4
所示。

图4 故障齿轮振动坎贝尔图

Fig. 4 Vibrational Campbell diagram of faulty gear
由计算结果可知，在设计点转速范围内，存在齿

轮4节径前行波共振、1节径1节圆前后行波共振；在

超过100%设计转速范围外，5节径后行波和 2节径 1
节圆后行波共振裕度较小[13]。故障齿轮的 4节径、1
节径 1节圆、2节径 1节圆与 5节径振型图与相对振

动应力分布如表 6所示。故障齿轮共计 49个齿，断

口包含 5个齿。依据表 6中的振型分布，齿轮可能在

4节径或5节径共振的情况下产生了辐板断裂。

表5 故障齿轮固有频率及共振转速计算结果

Tab. 5 Calculation results of the natural frequency and resonance

speed of the faulty gear

序

号

1
2
3
4

振型

4节径

1节径1节圆

2节径1节圆

5节径

静频/Hz

7 943
9 810
11 812
12 298

前/后行波

频率/Hz
8 909/6 977
10 052/9 568
12 295/11 329
13 506/11 090

共振转速百分比/%
80. 4/68. 2
93. 1/89. 3
114. 4/105. 5
127. 3/103. 7

2. 4 动应力测量

对故障齿轮开展动应力实测[14-15]，实测过程中分

别按传动系统异常负载与设计理论负载要求两种状

态开展测量，测量结果如表7所示。
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表6 故障齿轮固有频率及共振转速计算结果

Tab. 6 Calculation results of the natural frequency and resonance speed of the faulty gear

频率

7 943

9 810

11 812

12 298

振型

4节径

1节径1节圆

2节径1节圆

5节径

振型分布 相对振动应力分布

表7 齿轮故障位置振动应力及动强度储备测量结果

Tab. 7 Vibration stress and dynamic strength reserve test results of the gear fault position

测试

状态

理论

负载

状态

异常

负载

状态

实测共振
转速/（r/min）

104. 87%
104. 44%
100. 99%
93. 59%
104. 56%
104. 27%
100. 94%
93. 42%

振动频率/
Hz
1 824
7 916
12 268
4 384
7 928
4 372
1 884
7 908
12 248
4 380
7 920
4 364

振型

2节径前行波

4节径前行波

5节径后行波

3节径后行波

4节径后行波

3节径前行波

2节径前行波

4节径前行波

5节径后行波

3节径后行波

4节径后行波

3节径前行波

动应力测
试结果/
MPa
63
94
118
133
162
141
74
110
160
136
170
174

动应力测试时
域信号应力/

MPa
157
-
260
-
184
-
291
-

折算
系数

2. 20
2. 09
2. 33
2. 11
2. 09
2. 11
2. 20
2. 09
2. 33
2. 11
2. 09
2. 11

故障位置应力/
MPa（单一
峰值评估）

139
196
275
280
339
298
163
230
373
287
355
367

动强度
储备/
MPa
6. 64
4. 71
3. 36
3. 30
2. 72
3. 10
5. 66
4. 01
2. 47
3. 22
2. 60
2. 51

故障位置应力/MPa
（时域信号应力峰值×

折算系数平均值）

337
-
546
-
395
-
611
-

动强度
储备/
MPa
2. 74
3. 36
1. 69
3. 10
2. 34
2. 47
1. 51
2. 51
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由实测结果可知，异常负载状态与理论负载状

态下，故障齿轮均存在3节径、3节径和4节径、5节
径，2节径和 4节径振动，共振转速分别在 93%、

101%、104%和 105%附近。理论状态故障齿轮测得

的 4处共振转速下，动强度储备分别为 3. 1 MPa、
1. 69 MPa、3. 36 MPa、2. 74 MPa，异常状态分别为

2. 51 MPa、1. 51 MPa、2. 47 MPa、2. 34 MPa。参照

叶片动强度储备应大于 1. 67的标准[16]，被测试验件

在 3节径、4节径复合振动状态下强度储备较低，而

5节径振动强度储备较高。结合故障件的断口形貌及

振型分析结果判断，齿轮可能在异常负载状态下出

现了 3节径、4节径复合振动，从而导致齿轮辅板出

现了断裂。

2. 5 原因分析小结

（1）齿轮辐板断裂性质是节径共振引起的高周

疲劳。

（2）裂纹起源于齿根与齿端面转角区域。

（3）传动系统负载在工作过程中出现异常，工

作转速中故障齿轮存在 3节径、4节径复合振动且强

度储备较低，齿轮承受较大的振动应力，致使该零

件发生高周疲劳损坏。

3 结构优化与验证

3. 1 结构优化

齿轮形状与轮盘非常相似，很容易发生节径型振

动。节径型行波振动分为前行波和后行波，当齿轮啮

合的激振频率与齿轮的前、后行波固有频率相等时会

发生行波共振，此时齿轮振动会突然增大[17-18]。
通过振动特性分析及动应力测量可知，辐板断裂

齿轮在工作过程中存在3节径、3节径和4节径、5节
径，2节径和4节径共振。为进一步提高齿轮的使用可

靠性，开展齿轮的结构优化改进。通过调整辐板厚度

和轮缘直径尺寸，将原结构测得存在较大应力的共振

调出齿轮工作转速范围。具体优化方案如表8所示。
表8 故障齿轮结构改进方案

Tab. 8 Improvement scheme of faulty gear structure

齿轮
结构

改进

前

改进

后

轮缘直径/
mm

104. 6

100

辐板厚度/
mm

4

6

结构图

3. 2 理论计算

根据动应力测试激振因素分析结果，综合考虑

啮合频率（49E）、啮合频率1/2倍频（24. 5E）激励的影

响，改进方案分析结果如下：在辐板断裂齿轮负载

工作转速范围内（90%～100%），啮合频率（49E）和

（24. 5E）激振条件下，存在 4节径前行波共振，共

振转速为 94. 5%，其余共振转速均已调出齿轮负载

工作转速范围[19]。计算结果如表 9所示，坎贝尔图

如图 5所示。
表9 改进齿轮共振频率计算结果

Tab. 9 Resonance frequency calculation results of the improved gear

激励

49E

24. 5E

序号

1
2
3

4

5
6
1

振型

2节径

3节径

4节径

2节径、
4节径

5节径

3节径、

4节径

3节径

静频

/Hz
2 394
5 288
9 356

11 750

14 212
14 644
5 288

前行波

频率/
Hz
2 894
6 038
10 356
13 250
2前、
4前
15 462

—

6 038

百分
比/%
23. 2
52. 3
94. 5

124. 4

147. 1
—

112. 0

后行波

频率/
Hz
1 894
4 538
8 356
11 250
2前、
4后
12 962
12 238
3后、4后
4 538

百分
比/%
21. 4
46. 3
80. 4

104. 9

119. 8
119. 1
87. 6

图5 改进齿轮振动坎贝尔图

Fig. 5 Vibrational Campbell diagram of the improved gear
3. 3 优化措施验证

通过理论计算可知，调整齿轮结构可降低齿轮

工作应力，提高强度储备。为充分验证改进措施的

有效性，选取 3件改进结构后齿轮开展动应力测量，

测量结果如表10所示。

由实测结果可知，改进结构齿轮在工作转速范

围内共测量得到 3个共振模态，分别为 4节径前行

波、2倍频 6节径前行波及 3节径复合，最大应力点

出现在第一个测试件的4节径前行波，对应齿轮轴故
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障位置的应力值为 161 MPa，强度储备为 3. 72 MPa。
前两个测试件测得3节径复合共振，测得的应力值均

非常小，第 3个测试件未测得 3节径复合共振。综上

所述，齿轮强度满足设计要求，改进措施有效。
表10 改进齿轮动应力测量结果

Tab. 10 Vibration stress test results of the improved gear

测试件
序号

1

2

3

实测共振转速/
（r/min）
93. 6%
95. 5%
98. 2%
93. 6%
95. 7%
98. 2%
93. 79%
96. 12%

振动频率/Hz
9 266. 7
19 327. 6
5 288. 7
5 271. 9
9 259
19 368
5 283
5 269
9 323
19 472

振型

4节径前行波

2倍频6节径前行波

3节径

3节径

4节径前行波

2倍频6节径前行波

3节径

3节径

4节径前行波

2倍频6节径前行波

动应力测试结
果/ MPa
77
49
29
19
72
35
5
5
72
28

折算系数

2. 09
2. 22
2. 11
2. 11
2. 09
2. 22
2. 11
2. 11
2. 09
2. 22

故障位置应力/MPa
161
109
101
151
77. 7
21. 1
150
62

动强度储备

3. 72
5. 78
6. 24
4. 71
8. 11
29. 8
4. 19
10. 1

4 结束语

齿轮辐板断裂性质为高周疲劳，原因为传动系

统工作过程中出现了异常加载并伴随齿轮辐板节径

共振，最终导致齿轮结构强度裕度不足，产生破坏。

根据原因排查结果，制定了齿轮辐板尺寸调整的结

构改进措施。经理论计算与试验验证，改进结构齿

轮工作应力降低，主要共振转速调整到齿轮常用工

作转速外，提高了齿轮工作的可靠性。本文中对航

空发动机传动系统齿轮的设计与问题处理具有一定

的指导意义。
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