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启停过程齿轮系统振动特性分析
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摘要：当齿轮系统启动或者停止处于非平稳工况时，转速的急剧改变会使其表现出复杂的振动特性，从而对齿轮使

用性能和寿命产生重要影响。综合考虑时变啮合刚度、齿侧间隙及齿轮啮合误差的影响，建立直齿轮系统动力学模型，

研究了外部载荷和角加速度两个工况参数对其启停过程振动特性的影响。同时，利用短时傅里叶变换对齿轮系统的非

平稳振动信号进行了时频分析。结果表明，在启停过程中，增大载荷、增大角加速度均会加剧齿轮副振动与冲击的程度，

并且均会使启动前期的不稳定运动进程提前结束，停止后期的不稳定运动进程延后出现，但启动后期（停止前期）的冲击

成分却会分别增多和减少；在频域中，增大外部载荷会增强齿轮系统啮合频率的倍频成分能量但对啮合频率的基频能量

没有什么影响，而增大角加速度会使啮合频率的基频和倍频成分能量都增强。
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0　引言

齿轮传动因传动比稳定、传动精度高、平稳性较好

及传动效率高等优点而被广泛地应用于动力机械、船

舶、航空航天等工业领域。齿轮系统经常处于启动或

者停止等非平稳工况，转速的急剧改变会恶化齿轮轮

齿之间的接触状态，致使轮齿之间发生频繁碰撞，从而

对齿轮系统的振动特性产生重要影响，进而影响齿轮

传动系统的运行精度和运行平稳性。因此，研究齿轮

系统在启停过程中的振动特性显得尤为重要。

目前有关齿轮系统振动响应特性的研究有着较

为丰硕的研究成果。李朝峰等［1］1543-1555构建了齿轮-转

子-滚动轴承系统的弯扭耦合动力学模型，研究了转

速、偏心量与轴承游隙等因素对系统振动响应的影

响。程言丽等［2］考虑时变啮合刚度、啮合阻尼、齿面摩

擦等因素，深入地研究了齿轮系统的动力学特性。魏

维等［3］246-252将动压润滑轴承模型与齿轮啮合模型相结

合，提出了一种齿轮-滑动轴承耦合系统的求解方法，

研究了轴承间隙、齿侧间隙及转速对系统振动响应的

影响。万志国等［4］考虑时变啮合刚度与齿侧间隙，建

立了齿轮副非线性动力学模型，研究了参数激励作用

下系统的振动稳定性及非线性振动特性。XIANG等［5］

考虑时变啮合刚度、齿轮偏心和滚动轴承非线性接触

特性，构建了弯扭耦合的齿轮-转子-滚动轴承系统的

动力学模型，讨论了系统的振动响应。ZHOU 等［6］建
立了包含间隙、传动误差、偏心距和重力的 8自由度非

线性直齿圆柱齿轮-转子-轴承模型，研究了其横扭耦

合振动特性。齿轮在运行过程中不可避免地会发生

故障，从而直接影响机械设备的使用。时培明等［7-8］建
立了含齿根裂纹故障的齿轮系统多自由度动力学模

型，研究了轮齿裂纹对系统振动响应的影响。曹正

等［9］考虑轮齿接触的非线性、啮合刚度和动态啮合力

的相互作用，分析了剥落故障时齿轮的动态特性。高

洪波等［10-11］考虑时变啮合刚度和齿间滑动摩擦，建立

了单级齿轮传动系统 6 自由度啮合耦合型动力学模

型，分别对含磨损和剥落故障的齿轮系统动力学行为

进行了分析。

随着齿轮传动系统向着高速、重载等方向发展，

其运行状况变得愈发复杂，齿轮在复杂变工况下的动

力学问题日益突出。代鹏等［12］建立了裂纹故障齿轮

副的啮合刚度模型和齿轮副动力学模型，分析了变工

况下齿轮系统的振动特性。LIU等［13］分析了人字形行

星齿轮变速过程的动力学特性，研究了齿廓误差激励

对齿面分离现象的影响。KHABOU 等［14］将时变啮合
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刚度简化为变频率的矩形波，研究了单级直齿圆柱齿

轮减速器在不同转速下的动态响应，证实了瞬态工况

对齿轮动态行为的显著影响，特别是在发动机不可靠

工况下。

因此，现有的齿轮系统振动特性研究主要集中在

稳定运行工况，对齿轮系统启停过程等非平稳工况下

振动特性的研究却相对较少。然而，启停工况在齿轮

服役期间是普遍存在的。此外，虽然部分学者在变速

工况下齿轮系统振动特性方面的研究取得了一些成

果，但大多将变速过程中的时变啮合刚度简化为变频

率的矩形波，不能较好地描述齿轮旋转过程中啮合刚

度的变化。鉴于此，本文基于势能法计算出时变啮合

刚度，通过傅里叶级数进行了拟合，同时考虑齿侧间

隙和齿轮啮合误差，建立了直齿轮系统动力学模型，

分析了齿轮系统变速过程中各激励的特点，研究了外

部载荷和角加速度两个工况参数对齿轮系统启停过

程振动特性的影响规律，讨论了齿轮系统启动与停止

过程中运动稳定性和冲击成分的变化，从而为改善齿

轮系统的运行平稳性提供参考。

1　动力学模型的建立

利用集中参数法建立的考虑时变啮合刚度、齿侧

间隙及齿轮传递误差的直齿轮系统动力学模型如图 1
所示，以啮合线方向为 y轴建立坐标系，每个齿轮均具

有 y方向的平移自由度和绕轴向的旋转自由度。

本文中下标p表示主动轮，下标 g表示从动轮。设

广义坐标为｛yp，θp，yg，θg｝，其中，yp、θp 分别为主动轮 y
方向的平移自由度和旋转自由度；yg、θg 分别为从动轮

y方向的平移自由度和旋转自由度。图 1中，mp、mg 分
别为主、从动轮的质量；zp、zg 分别为主、从动轮齿数；

Ip、Ig分别为主、从动轮的转动惯量；Rp、Rg分别为主、从

动轮基圆半径；kpy、kgy分别为主、从动轮 y方向径向支

承刚度；km 为齿轮副间的时变啮合刚度；cpy、cgy分别为

主、从动轮 y方向径向支承阻尼；cm 为齿轮副间的啮合

阻尼；b为齿轮副的半齿侧间隙；ωp、ωg 分别为主、从动

轮角速度。

1. 1　启停过程转速与载荷分析

根据齿轮系统在启停过程的实际运行状况，假设

输入转速即主动轮转速按线性规律变化，该假设具有

很强的代表性。启停过程输入转速变化曲线如图 2所

示。启动过程中，输入转速从零时刻开始加速，由 0线

性上升至最大转速 nm，终止时间为 tm；停止过程中，输

入转速从零时刻开始减速，由最大转速 nm线性下降至

0，终止时间为 tm。

运行过程中主动轮角加速度αp（启动过程为“+”，
停止过程为“-”）可表示为

αp = ± πnm30tm （1）
本文假设变速工况下的外部载荷为一恒定值，根

据给定的负载转矩Tg，可用式（2）求解出输入转矩Tp：

ì
í
î

Ipαp = Tp - FmRp
Igαg = FmRg - Tg

（2）
式中，αp、αg 分别为设定的主、从动轮的角加速度；Fm
为作用在轮齿上的动态啮合力。

在式（2）中，消除 Fm 后，可得输入转矩 Tp 的表达

式，即

Tp = (Tg + Igαg ) zp
zg

+ Ipαp （3）
1. 2　时变啮合刚度计算

啮合刚度是由齿轮啮合过程中啮合综合刚度时

（a）启动过程         （b）停止过程

（a） Start process        （b） Stop process
图2　启停过程输入转速曲线

Fig. 2　Input speed curves in the start-stop process

图1　直齿轮系统动力学模型

Fig. 1　Dynamics model of the spur gear system
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变性引起的动态激励。本文根据文献［15］18-49 和
［16］748-752基于势能法对齿轮副时变啮合刚度进行求

解。由于齿轮在啮合时是以单齿和双齿交替啮合的

方式进行的，所以要分单齿啮合和双齿啮合两种情况

来计算齿轮副的综合啮合刚度。

对于单齿啮合区

km ( t ) = 1/ [ 1
kh

+ ∑
j = 1

2 ( 1
kbj

+ 1
kaj

+ 1
ksj

+ 1
k fj

) ] （4）
对于双齿啮合区

km ( t ) = ∑
i = 1

2 1/ [ 1
kh,i

+ ∑
j = 1

2 ( 1
kbj,i

+ 1
kaj,i

+ 1
ksj,i

+ 1
k fj,i

) ]（5）
式中，j=1表示主动轮；j=2表示从动轮；i=1表示第 1对

轮齿啮合；i=2表示第 2对轮齿啮合。各参数的定义及

计算式详见文献［15］18-49和［16］748-752。
针对上述计算出的时变啮合刚度结果，利用傅里

叶级数对其进行拟合，具体形式为

km ( t ) = a0 + ∑
j = 1

n

[ ]aj cos ( jωm t ) + bj sin ( jωm t ) （6）
式中，a0为齿轮副的平均啮合刚度；aj、bj为谐波项啮合

刚度的幅值；ωm为齿轮啮合角频率，ωm = ωp zp。
根据式（6）拟合出一定转速下的时变啮合刚度，

得到傅里叶级数各个系数的值及函数表达式。在变

速工况下，啮合刚度的幅值大小并不会随转速的变化

产生明显的影响，但是啮合刚度曲线的变化频率却会

随之变化，因此需对拟合出的傅里叶函数表达式里的

齿轮啮合角频率ωm进行修正。

若匀变速工况下主动轮的初始角速度为ω0，则有
d
dt (ωm t ) = (ω0 + αp t ) zp （7）

积分后，得到ωm修正后的表达式为

ωm = (ω0 + 1
2 αp t ) zp （8）

根据参考文献［3］248-249可以得到啮合阻尼 cm 表达

式，即

cm = 2ζ km
mpmg
mp + mg

（9）
式中，ζ为啮合相对阻尼比，一般在 0. 03~0. 17，本文中

ζ取0. 07。
1. 3　啮合误差分析

轮齿啮合误差是由齿轮加工误差和安装误差引

起的，是轮齿啮合过程的主要动态激励之一。本文根

据轮齿精度等级要求的齿面误差，用简谐函数模拟齿

轮误差，表达式［1］1545-1546为
e t = e0 + ersin (ωm t + φ ) （10）

求导后，可得

ė t = er (ω0 + αp t ) zp cos (ωm t + φ ) （11）
式中，e0 为啮合误差的常值；er 为啮合误差的幅值；ωm

为变速工况下的啮合频率，用式（8）计算；φ为初相位，

取φ = 0。
1. 4　系统微分方程

由动态激励引起的齿轮动态传动误差 δ可表示为

δ = Rpθp - Rgθg + yp - yg - e t （12）
于是，作用在轮齿上的动态啮合力的表达式为

Fm = km f ( δ ) + cm δ̇ （13）
f ( δ ) 为与齿侧间隙有关的非线性函数，可表示为

f ( δ ) =
ì

í

î

ïïïï

ïïïï

δ - b, δ > b
0, || δ ≤ b
δ + b, δ < -b

（14）

根据图 1 所示的模型，对齿轮系统应用拉格朗日

方程得到4自由度系统的动力学微分方程，即

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

mp ÿp + cpy ẏp + kpy yp = -Fm
Ip θ̈p = Tp - FmRp
mg ÿg + cgy ẏg + kgy yg = Fm
Ig θ̈g = FmRg - Tg

（15）

采用吉尔方法解其动力学微分方程，设置工作步

长为10−5 s，求解后可得到齿轮系统的振动信号。

2　模型验证

本文选用的直齿轮副主要参数如表 1所示。为了

验证所建齿轮系统动力学模型的有效性，设置负载转

矩为 500 N·m、输入转速 np为 1 200 r/min，将从动轮角

速度和轮齿啮合力的仿真值分别与对应的理论计算

值进行对比，对比结果如图3、图4所示。

根据齿轮相关知识可得下述理论计算式：

从动轮角速度为

ωg = πnp zp30zg
（16）

表1　直齿轮副主要参数

Tab. 1　Main parameters of the spur gear pair

参数
Parameter

齿数 Number of teeth
模数 Modulus/mm

压力角 Pressure angle/（°）
齿宽 Tooth width/mm

轮毂半径 Hub radius/mm
齿顶高系数 Addendum coefficient
顶隙系数 Tip clearance coefficient
弹性模量 Modulus of elasticity/GPa

泊松比 Poisson ratio
啮合误差常值

Meshing error constant/μm
啮合误差幅值

Meshing error amplitude/μm

主动轮
Driving gear

25
6

20
16
28
1

0.25
212
0.3
0

15

从动轮
Driven gear

25

3
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齿轮啮合时作用在基圆切线上的力为

F = Tg
Rg

（17）
由于齿轮啮合运动时，作用在基圆切线上的力和

轮齿啮合力是 1 对大小相等、方向相反的相互作用

力，所以取作用在基圆切线上的力作为轮齿啮合力理

论值。

由图 3、图 4可以看出，从动轮角速度与轮齿啮合

力仿真值均在对应的理论计算值上下波动，并且存在

明显的谐波成分，其频率为啮合频率（500 Hz）。这是

由齿轮系统的内部激励造成的，因此将仿真的平均值

与对应的理论值进行比较，来验证模型的有效性。经

计算，仿真得出的从动轮角速度与轮齿啮合力的平均

值与理论值较为一致，相对误差都小于0. 01%，由此证

明了本文所建立的直齿轮副动力学模型的有效性。

为了进一步验证模型的有效性，将仿真得出的主动

轮y方向振动加速度时域与频域信号与文献［17］135-153给
出的试验结果进行对比。采用与试验中相同的工况参

数，设置负载转矩为 100 N·m、输入转速为 1 490 r/min，
则输入轴转频为 24. 83 Hz，啮合频率为 620. 8 Hz。
图 5所示为仿真得出的主动轮 y方向振动响应结果，

图 6所示为文献［17］135-153给出的试验结果。

图3　仿真与理论的从动轮角速度对比

Fig. 3　Comparison between the simulation and the theoretical 

angular velocity of the driven gear

图4　仿真与理论的轮齿啮合力对比

Fig. 4　Comparison between the simulation and the theoretical 

meshing force of gear teeth

（a）时域图

（a） Time-domain diagram

（b）频域图

（b） Frequency-domain diagram

图6　试验结果

Fig. 6　Test results

（a）时域图

（a） Time-domain diagram

（b）频域图

（b） Frequency-domain diagram

图5　仿真结果

Fig. 5　Simulation results

4
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通过对比图 5、图 6可以看出，仿真获得的振动响

应幅值与试验结果相比偏大。可能的原因是试验方

法中信号传感器是置于齿轮箱体上，多个接合面导致

振动能量有一定程度的耗散，而仿真提取的是齿轮内

部的信号。比较仿真与试验信号的频域特征可以发

现，两者主要频率成分基本一致，均存在啮合频率成

分。其产生原因与同样具有啮合频率成分的轮齿啮

合力密切相关，这说明在齿轮系统动力学模型中考虑

非线性效应是十分必要的。此外，还有一系列啮合频

率的谐波频率，符合理论的频率分析特征。不同的

是，试验结果中还包含了啮合频率及其谐波成分与转

频的调制频率，并且有明显的转动频率，该转动频率

是由试验中两个齿轮的齿距累积误差和安装偏心导

致的，但是本文的动力学模型没有考虑这些因素，因

此频域中没有转动频率成分。将啮合频率及其高阶

倍频的仿真值分别与对应的理论值、试验值进行对

比，结果基本吻合，相对误差均在 0. 2% 以内，由此进

一步证明了本文所建立模型的有效性，为后续的分析

奠定了良好的基础。

3　振动特性时域分析

3. 1　载荷的影响

为了分析载荷对齿轮系统在启动与停止过程中

振动特性的影响规律，取 nm=1 200 r/min、tm=0. 5 s，通
过设置负载转矩分别为 60、20、10 N·m，对齿轮副启停

过程进行动力学仿真后可得到不同转矩下齿轮系统

的振动信号。

图 7所示为不同转矩下启停过程中主动轮 y方向

振动加速度随时间变化的曲线。由图 7可知，在启停

过程中，振动加速度曲线的振动幅度大体上分别呈现

出增大与减小的变化趋势，并且随着时间的推移，其

脉冲冲击幅值也在分别增大与减小，齿轮系统处于不

稳定状态。此外，随着载荷的增大，齿轮副的振动和

脉冲冲击幅值整体上都在增大。

由图 7 还可以观察到，启动前期齿轮副的振动过

程相较于后期更加不稳定，冲击成分十分混乱，随时

间变化的随机性较强。这可能是由于启动前期齿轮

转速较低，惯性作用力较小，齿面较启动后期更易脱

啮，齿侧间隙影响较大，从而使齿轮运动稳定性较差，

停止后期相较于前期同样如此。

为了进一步定量描述启停期间齿轮振动信号的

差异性，选取均方根（Root Mean Square, RMS）值与峰

值因子这两个常用的时域评价指标对齿轮的振动进

行评价。

均方根值反映了信号能量的大小，其计算式为

x rms = 1
N ∑

n' = 1

N

x2 (n') （18）
峰值因子可以敏感捕捉和检测信号中的冲击成

分，其计算式为

Cp = max || x (n')
x rms

（19）
式中，x（n'）为信号的时域序列；n'=1，2，…，N；N为样

本点数。

为了不失一般性，采用主动轮 y方向振动加速度

信号进行分析，由于仿真过程中齿轮转速非平稳变

化，故本文取 t0 = 0.01 s为单位时间间隔变量，分别计

算了整个启停过程中不同时间间隔内主动轮 y方向振

动加速度信号的均方根值与峰值因子。

图 8、图 9所示分别为提取的不同转矩下启停过程

中主动轮 y方向振动信号的均方根值与峰值因子随时

间变化的曲线。在图 8（a）中，受转速不断增加的影

响，加速过程中齿轮副轮齿之间接触碰撞频繁发生，

齿轮运动状态变化频率不断加快，其振动信号均方根

值曲线整体上呈现出不断上升的变化规律；随着转速

的升高，齿轮副振动能量不断增加且增加速度越来越

快。停止过程中均方根值曲线呈现出与此相反的趋

势，如图 8（b）所示。启停过程中均方根值随着载荷的

增加而增大，这表明增大载荷会增强齿轮副的振动能

量。但在启动前期这些变化规律不明显，均方根值曲

（a）启动过程

（a） Start process

（b）停止过程

（b） Stop process

图7　不同转矩下 y方向振动加速度随时间变化曲线

Fig. 7　Time-varying curve of y-direction vibration acceleration 
 at different torques
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线有所波动。这说明这一期间齿轮副振动能量的变

化十分不稳定，停止后期同样如此。随着载荷的增

大，启动前期与停止后期波动过程的持续时间增长。

这表明增大载荷会使启动前期齿轮系统的不稳定运

动进程提前结束，停止后期的不稳定运动进程延后出

现。这可能是由于载荷的增大使齿面更不易脱啮，齿

侧间隙影响变小，从而在一定程度上抑制了齿轮的不

稳定运动进程。

由图 9可以看出，启动过程中，齿轮振动信号峰值

因子前期较大且曲线有剧烈波动，而后期较小且曲线

有不断下降的趋势；停止过程中，峰值因子后期较大

且曲线有剧烈波动，而前期较小且曲线有不断上升的

趋势。这说明启动前期齿轮副的冲击成分较后期更

加明显，并且冲击过程的随机性更强；停止后期相较

于前期同样如此。另外，载荷越大，启动前期与停止

后期波动过程的持续时间越长。这进一步表明，增大

载荷会使启动前期齿轮系统的不稳定运动进程提前

结束，停止后期的不稳定运动进程延后出现。启动后

期峰值因子随着载荷增加有所增大，说明在此期间载

荷的增大在一定程度上促进了齿轮冲击成分的产生；

停止前期同样如此。

3. 2　角加速度的影响

为了分析角加速度对齿轮系统在启动与停止过

程中振动特性的影响规律，取负载转矩为 20 N·m、

tm=0. 5 s，通过设置 nm 分别为 1 950、1 200、750 r/min，
此 时 主 动 轮 角 加 速 度 分 别 为 408. 41、251. 33、
157. 08 rad/s2，对齿轮副启停过程进行动力学仿真后可

得到不同角加速度下齿轮系统的振动信号。

图 10所示为不同角加速度下启停过程中主动轮 y
方向振动加速度随时间变化的曲线。由图 10可以看

出，在齿轮启停过程中，振动加速度曲线的振动幅度

与脉冲冲击幅值整体上是随角加速度的增大而增大

的。这表明角加速度的增大在一定程度上加剧了齿

（a）启动过程

（a） Start process

（b）停止过程

（b） Stop process

图10　不同角加速度下 y方向振动加速度随时间变化曲线

Fig. 10　Time-varying curves of y-direction vibration acceleration 
 at different angular accelerations

（a）启动过程

（a） Start process

（b）停止过程

（b） Stop process

图8　不同转矩下均方根值随时间变化曲线

Fig. 8　Time-varying curves of RMS value at different torques

（a）启动过程

（a） Start process

（b）停止过程

（b） Stop process

图9　不同转矩下峰值因子随时间变化曲线

Fig. 9　Time-varying curves of the peak factor at different torques
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轮在启停过程中的振动与冲击程度。这是因为加减

速过程中角加速度的增大使得齿轮速度变化加快，受

力状态改变频率加快，从而加剧了齿轮的振动程度。

图 11、图 12所示分别为提取的不同角加速度下启

停过程主动轮 y方向振动信号的均方根值与峰值因子

随时间变化的曲线。由图 11可知，在启停过程中，随

着角加速度的增大，齿轮振动信号均方根值整体上增

大。这表明增大角加速度会增强齿轮副的振动能量。

在启动前期与停止后期，随着角加速度的增大，均方

根值曲线波动过程的持续时间变长。这表明增大角

加速度会使启动前期齿轮系统的不稳定运动进程提

前结束，停止后期的不稳定运动进程延后出现。这可

能是因为高角加速度下转速变化较快，惯性作用较

强，齿面不易脱啮，齿侧间隙影响较小，导致齿轮不稳

定运动进程受到一定阻碍。

由图 12 可以看出，在启动前期与停止后期，随着

角加速度的增大，峰值因子曲线波动过程的持续时间

变长。这进一步表明，增大角加速度会使启动前期齿

轮系统的不稳定运动进程提前结束，停止后期的不稳

定运动进程延后出现，启动后期峰值因子随着角加速

度增大而有所减小。这说明，在此期间角加速度的增

大在一定程度上抑制了齿轮冲击成分的产生，停止前

期同样如此。对比图 12（a）与图 12（b）可以看出，停止

后期齿轮系统整个不稳定运动进程的峰值因子较启

动前期整体上更大，这表明停止后期齿轮副的冲击成

分较启动前期更加明显，这可能是因为停止过程中齿

轮副更易发生齿背冲击。

4　振动特性频域分析

由于变速工况下齿轮系统振动信号往往具有非

平稳性并伴随调制现象的产生，所以本文利用短时傅

里叶变换来处理齿轮系统的非平稳振动信号。选择

nm=1 200 r/min、tm=0. 5 s，设置负载转矩为 20 N·m，分

别对此工况参数下齿轮系统启动过程与停止过程主动

轮 y方向振动加速度信号进行时频分析，得到的对应时

频分布图如图13所示。由图13可以看到，齿轮系统启

停过程中啮合频率及其倍频非常明显，其中啮合频率

占主导成分，表明内部激励在齿轮系统响应中起主要

作用，系统的非线性特性使其产生了大量谐波成分。

另外，在启动工况下，齿轮副的啮合频率及谐波

随时间不断增大，说明齿轮副转频不稳定，转速处于

一直升高的状态，伴随而来的还有这些主要频率成分

能量的增强，表明齿轮系统振动程度在增强；在停车

工况下则具有相反的趋势，验证了时域分析所得出的

结论。在转速很低的启动前期与停止后期，啮合频率

及各倍频成分几乎不可见，能量很低，这说明这些阶

段齿轮副振动较小。

为了对比不同转矩下和不同角加速度下齿轮系

统主要频率能量的不同，提取启动过程不同工况参数

（a）启动过程

（a） Start process

（b）停止过程

（b） Stop process

图11　不同角加速度下均方根值随时间变化曲线

Fig. 11　Time-varying curves of RMS value at  different angular 
accelerations

（a）启动过程

（a） Start process

（b）停止过程

（b） Stop process

图12　不同角加速度下峰值因子随时间变化曲线

Fig. 12　Time-varying curves of the peak factor at different angular 
accelerations
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下时频分布图中啮合频率的基频 fe和倍频成分 2fe～6fe
的功率谱密度（Power Spectral Density，PSD）最大值并

绘制图 14与图 15（停止过程的PSD最大值与此相当）。

由图 14可以看出，随着外部转矩的增大，啮合频率的

倍频成分 2fe～6fe的PSD最大值升高但其基频 fe的PSD
最大值几乎不变。表明在其他参数一定的情况下，增

大外部载荷会增强齿轮系统启停过程中啮合频率的

倍频成分的能量，但对啮合频率的基频能量没有什么

影响。由图 15可知，随着角加速度的增大，啮合频率

的基频和倍频成分的能量都增强。

5　结论

建立了直齿轮副系统动力学模型，针对主动轮 y

方向振动加速度对启停过程齿轮系统振动特性进行

了研究，并且选择均方根值与峰值因子对齿轮振动进

行了评价，进一步分析了外部载荷和角加速度两个工

况参数对齿轮系统启停过程振动特性的影响规律，得

到主要结论如下：

1）在启停过程中，齿轮系统振动响应曲线的振动

幅度大体上分别呈现出增大与减小的变化趋势，启动

前期齿轮副的振动过程相较于启动后期更加不稳定，

冲击成分更明显，停止后期相较于停止前期同样如

此。此外，停止后期齿轮副的冲击成分较启动前期更

（a） Tg=20 N·m

（b） Tg=40 N·m

（c） Tg=60 N·m
图15　不同角加速度下齿轮系统主要频率的PSD最大值

Fig. 15　Maximum value of PSD of the main frequency of the gear 
system at different angular accelerations

（a）启动过程

（a） Start process

（b）停止过程

（b） Stop process
图13　齿轮系统的时频特性

Fig. 13　Time-frequency characteristic of the gear system

（a） nm=750 r/min

（b） nm=1 200 r/min

（c） nm=1 620 r/min
图14　不同转矩下齿轮系统主要频率的PSD最大值

Fig. 14　Maximum value of PSD of the main frequency of the gear 
system at different torques
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加明显。

2）增大载荷、增大角加速度均会加剧齿轮副启停

过程中振动与冲击的程度，并且均会使启动前期齿轮

系统的不稳定运动进程提前结束，停止后期的不稳定

运动进程延后出现，但启动后期（停止前期）的冲击成

分却会分别增多和减少。

3）启停过程中齿轮系统啮合频率及其倍频非常

明显。在启动工况下，齿轮副的啮合频率及谐波随时

间不断增大；在停止工况下则具有相反的趋势。增大

外部载荷会增强启停过程中齿轮系统啮合频率的倍

频成分的能量，但对啮合频率的基频能量没有什么影

响；角加速度越大，启停过程中啮合频率的基频和倍

频成分的能量都越强。
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Analysis of vibration characteristics of gear system during start-stop process

TU Wenbing1 HU Dengliang1 WANG Hao1 LIU Chenlu1 CAO Zheng2

(1.  School of Mechatronic and Vehicle Engineering, East China Jiaotong University, Nanchang 330013, China)

(2.  School of Electrical Engineering and Automation, Anhui University, Hefei 230601, China)

Abstract: When the gear system starts or stops in non-stationary working conditions, a sharp change of the speed can 

cause it to exhibit complex vibration characteristics which has a significant impact on the performance and lifespan of the 

gear.  Considering the influence of time-varying meshing stiffness, backlash and gear meshing error, a dynamics model of spur 

gear system was established.  The influence of external load and angular acceleration on the vibration characteristics of the 

start-stop process was studied.  At the same time, the time-frequency analysis of the non-stationary vibration signal of the gear 

system was carried out by using the short-time Fourier transform.  The results show that increasing the load and angular 

acceleration during the start and stop processes will exacerbate the degree of vibration and impact of the gear pair, and both 

will make the unstable motion process in the early start period end earlier, and the unstable motion process in the late stop 

period appear later, but the impact components in the late start period (the early stop period) will increase (decrease).  In the 

frequency domain, increasing the external load will enhance the energy of the harmonic component of the gear system’s 

meshing frequency, but it has no effect on the fundamental energy of the meshing frequency.  However, increasing the angular 

acceleration will enhance the energy of both the fundamental and harmonic components of the meshing frequency.
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