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摘要:研究了周期双参变激励齿轮系统在摩擦作用下的动力学响应,建立了考虑轮齿时变啮合刚度

和齿间摩擦的单自由度扭转非线性振动模型,研究了摩擦因子、重合度、惯量比、刚度因子、阻尼因子、载
荷分配系数等参数对齿轮系统非线性振动响应的影响。研究结果表明:摩擦对周期双参变激励齿轮系

统非线性振动有重要的影响。
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0暋引言

齿轮系统的振动和噪声一直以来都是学界研

究的重点。近年来,国内外学者以非线性振动理

论为基础,以齿轮啮合过程中的时变刚度和齿侧

间隙等非线性因素为核心,对齿轮系统的非线性

振动进行了研究[1飊3]。研究结果表明:齿轮摩擦也

是齿 轮 非 线 性 振 动 的 重 要 的 影 响 因 素 之 一。

Velex等[4]分析了直齿和斜齿的摩擦力。Vaishya
等[5]从能量的角度证明了摩擦对齿轮振动性能的

影响。He等[6]研究了实测刚度影响下齿轮摩擦

对系统动力学的影响。
本文建立了周期双参变激励齿轮系统非线性

振动模型,运用Floquet-Liapunov理论,用傅里

叶级数将周期齿间摩擦力展开,用解析和数值相

结合的方法计算得出:齿轮摩擦对系统的非线性

振动有重要的影响。

1暋齿轮摩擦非线性振动模型

齿轮摩擦非线性振动模型如图1所示。

图1暋齿轮摩擦非线性振动模型

1.1暋系统参数假设

(1)载荷分配

N1(t)=毩N,N2(t)= (1-毩)N暋t暿 [0,ta)

N1(t)=0,N2(t)=N t暿 [ta,tc
}) (1)

式中,N 为法向载荷,N =Tp/Rbp,Tp 为主动轮上的力

矩,Rbp 为主动齿轮的基圆半径;N1、N2 分别表示啮合齿

对1号和2号的法向载荷;ta 为单齿啮合最低点的时间;tc

为单 齿 啮 合 最 高 点 的 时 间;毩 为 载 荷 分 配 因 子,0曑
毩曑1。
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(2)啮合刚度k(t)
k(t)=k0(1+毬(t))暋暋 t暿 [0,ta)

毬(t)=kmax/kmin-1 t暿 [0,ta)

毬(t)=kmin/kmax -1 t暿 [ta,tc)

k0 = 1
煀T曇

煀T

0
k(t)dt=kmax(殻-1)+kmin(2-殻

ü

þ

ý

ï
ï
ï

ï
ïï)

(2)

式中,k0 为平均啮合刚度;煀T为齿轮的啮合周期;kmax 为双

齿啮合刚度;kmin 为单齿啮合刚度;殻为齿轮的重合度。

(3)摩擦因子毺0

毺01 =毺0sgn(t-ta)暋 暋t暿 [0,ta)

毺02 = -毺0sgn(t-tb) t暿 [ta,tb
}) (3)

(4)摩擦力臂氀
氀10 =Rbptan氄p

氀1A =Rbptan氄p+2毿(殻-1)Rbp

氀20 =Rbptan氄p-
}

P

(4)

式中,氀10、氀20 分别为啮合齿对1号和2号的摩擦力臂;氀1A

为主动齿轮在啮合点处的摩擦力臂。氄p 为节圆压力角;P
为法向齿距。

(5)摩擦力矩Tf

Tf,1 =毩N毺0(氄0Rbp+氊pRbpt+P) t暿 [0,ta)

Tf,2 = -(1-毩)N毺0(氄0Rbp+氊pRbpt) t暿 [0,ta)

Tf,1 =0,Tf,2 = -N毺0(氄0Rbp+氊pRbpt)t暿 [ta,tb)

Tf,1 =0,Tf,2 =N毺0(氄0Rbp+氊pRbpt) t暿 [tb,tc

ü

þ

ý

ï
ï

ï
ï)

(5)

式中,氊p 为主动轮的角速度;tb 为节点啮合时间;Tf,j 为主

动齿轮的摩擦力矩,j取1和2时分别表示啮合的齿对1号

和2号。

(6)等效啮合阻尼c[7]

c=2毱(kmR2
bpR2

bgJpJg

R2
bpJp+R2

bgJg
)

1
2 (6)

式中,毱为相对阻尼系数;Jp、Jg 分别为主动齿轮、被动齿

轮的等效转动惯量;Rbg 为被动齿轮的基圆半径;km 为轮

齿的啮合刚度。

1.2暋 系统的数学模型

x暓+2毱(1+毺1p1(氊氂))x· +
(1+毺2p2(氊氂))x=f(氂(氊)) (7)

其中,x 为振动位移,氂=毟t,毱=c0/(2m毟),x· =
dx/d氂,毟2=k0/m,m、c0 分别为系统质量、等效平

均啮合阻尼。毟 为系统的固有频率。氊、氊 分别为

系统 参 数 的 变 化 频 率、系 统 的 激 励 频 率。

p1(氊氂)、p2(氊氂)分别为系统参数的阻尼、刚度

周期控制函数;毺1、毺2 分别为系统参数的周期函

数的 幅 值 控 制 因 子。f(氂(氊))为 外 界 周 期 的

激励。
引入状态向量X(氂)=(x(氂),x·(氂))T,则式

(7)可写成

X
·
(氂)=G(氂)X(氂)+F(氂) (8)

G(氂)=
0 1

-(1+毺2p2(氊氂)) -2毱(1+毺1p1(氊氂
é

ë
êê

ù

û
úú))

(9)

F(氂)= [0 f(氂)]T (10)

G为周期函数,G(氂+T)=G(氂),T=2毿/氊。
当f(氂)=0时,式(8)可转化为相应的齐次方程:

X
·
(氂)=G(氂)X(氂) (11)

根据Floquet-Liapunov理论[8],如果xi(氂)
是式(11)线性无关的基解(i=1,2),则系统朗斯

基矩阵W(氂)为

W(氂)= [X1(氂)X2(氂)]=
x1(氂) x2(氂)

x·1(氂) x·2(氂

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú)

(12)

Xf0(t)=W(t)W-1(0)X(0)+曇
t

0
W(t)W-1(氂)F(氂)d氂

(13)

式中,Xf0(t)为在计及系统初始条件时,系统在外界激励

下的响应。

X(0)是系统的初始条件,W-1(氂)是W(氂)的

逆矩阵。在式(13)中常令

W(t)W-1(0)=毜(t,0) (14)

毜(t,0)表示系统(0,t)的状态转移矩阵。 将式

(14)代入式(13)得

Xf0(t)=毜(t,0)X(0)+曇
t

0
毜(t,氂)F(氂)d氂 (15)

如 果 不 计 及 系 统 初 始 条 件 的 瞬 态 影 响,

X(0)=0,系统在外界激励下的响应为

Xf(t)=曇
t

0
毜(t,氂)F(氂)d氂 (16)

1.3暋 系统响应的计算

设周期双参变激励系统的两个线性无关的基

解为

x1(氂)=exp(-c2
1毱氂)cos(氂 c2

2 -c4
1毱2 )

x2(氂)=exp(-c2
1毱氂)sin(氂 c2

2 -c4
1毱2 })

(17)

c1 = 1+毺1p1(氊氂),c2 = 1+毺2p2(氊氂)

经证明:x1(氂)、x2(氂)为式(7)的两个线性无

关的基解。
根据式(12),系统的朗斯基矩阵W(氂)为

W(氂)=exp(-c2
1毱氂)

W11 W12

W21 W
é

ë
êê

ù

û
úú

22

(18)

W11 =cos(氂 c2
2 -c4

1毱2 ),W12 =sin(氂 c2
2 -c4

1毱2 )

W21 = -c2
1毱cos(氂 c2

2 -c4
1毱2 )-

c2
2 -c4

1毱2sin(氂 c2
2 -c4

1毱2 )

W22 = -c2
1毱sin(氂 c2

2 -c4
1毱2 )+

c2
2 -c4

1毱2cos(氂 c2
2 -c4

1毱2 )

状态转移矩阵毜(氂2,氂1)为

毜(氂2,氂1)=W(氂2)W-1(氂1)=

exp(-c2
1毱(氂2 -氂1))

毤11 毤12

毤21 毤
é

ë
êê

ù

û
úú

22

(19)
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毤11 = c2
1毱

c2
2 -c4

1毱2
sin( c2

2 -c4
1毱2 (氂2 -氂1))+

cos( c2
2 -c4

1毱2 (氂2 -氂1))

毤12 = 1
c2

2 -c4
1毱2

sin( c2
2 -c4

1毱2 (氂2 -氂1))

毤21 = - c4
1毱2

c2
2 -c4

1毱2
sin( c2

2 -c4
1毱2 (氂2 -氂1))-

c2
2 -c4

1毱2sin( c2
2 -c4

1毱2 (氂2 -氂1))

毤22 = - c2
1毱

c2
2 -c4

1毱2
sin( c2

2 -c4
1毱2 (氂2 -氂1))+

cos( c2
2 -c4

1毱2 (氂2 -氂1))

对于分段周期系统[9]:
毜(T,0)=毜(T,tb)毜(tb,ta)毜(ta,0) 0曑t<tc

(20)

毜(t1,t2)=W(t2)W-1(t1)t1 曑t<t2 (21)

当t=mT 时,由Floquet-Liapunov理论[9] 有:
毜-1

i (氂,0)= (毜-1(T,0))i-1毜-1
1 (氂,0) (22)

毜(mT,0)= (毜(T,0))m(m 为整数) (23)

将式(22)和式(23)代入式(16)得

Xf(氂)=毜(mT,0)暺
m

i=1曇
iT

(i-1)T
毜-1

i (氂,0)F(氂)d氂=

毜(T,0)m暺
m

i=1

(毜-1(T,0))i-1曇
iT

(i-1)T
毜-1

1 (氂,0)F(氂)d氂=

(毜(tc,0))m暺
m

i=1

(毜-1(tc,0))i-1H(氂) (24)

H(氂)=曇
ta

0
毜(氂,0)[B0(暺

曓

n=1

(bn,1 +bn,2 +

bn,3)sinn毿氂
tc

+暺
曓

n=1
cn,1sinn毿氂

tc
)+

C0(暺
曓

n=1

(b*
n,1 +b*

n,2 +b*
n,3)sinn毿氂

tc
+暺

曓

n=1
c*

n,1sinn毿氂
tc

)]d氂+

毜(ta,0)曇
tb

ta
毜(氂,ta)[B0暺

曓

n=1
cn,2sinn毿氂

tc
+

C0暺
曓

n=1
c*

n,2sin
n毿氂
tc

]d氂+毜(ta,0)毜(tb,ta)·

曇
tc

tb
毜(氂,tb)[B0暺

曓

n=1
cn,3sinn毿氂

tc
+C0暺

曓

n=1
c*

n,3sinn毿氂
tc

]d氂

式中,B0、C0 分别为系统的摩擦响应系数,由齿轮系统的

参数决定。

为了计算方便,将积分运算化为级数运算:

H(氂)= 暺
曓

i=1
暺

曓

n=1

[B0(bn,1 +bn,2 +bn,3 +cn,1)+

C0(b*
n,1 +b*

n,2 +b*
n,3 +c*

n,1)]毜(氂i,0)殼氂isinn毿氂i

tc
+

毜(ta,0)暺
曓

i=1
暺

曓

n=1

(B0cn,2 +C0c*
n,2)毜(氂i,ta)殼氂isinn毿氂i

tc
+

毜(ta,0)毜(tb,ta)暺
曓

i=1
暺

曓

n=1

(B0cn,3 +

C0c*
n,3)毜(氂i,tb)殼氂isinn毿氂i

tc

齿轮系统的啮合周期与其他参数的关系为

ta = (殻-1)tc (25)

tc = 60
毎pZp

(26)

tb =30(氄p-氄0)
毎p毿

(27)

式中,毎p 为主动轮的输入转速,r/min;Zp 为主动轮的齿

数;氄0 为主动齿轮开始进入啮合时转过的角度。

齿轮系统的摩擦力矩为

Tf,1 =

毩N毺0(氄0Rbp+P+氊pRbpt)t暿 [0,ta)

0 t暿 [ta,tb)

0 t暿 [tb,tc
{ )

Tf,2 =

-(1-毩)N毺0(氄0Rbp+氊pRbpt)t暿 [0,ta)

-毺0N(氄0Rbp+氊pRbpt) t暿 [ta,tb)

N毺0(氄0Rbp+氊pRbpt) t暿 [tb,tc
{ )

T*
f,1 =

毩N(-毺0)(D-氄0Rbp-P-氊pRbpt)t暿 [0,ta)

0 t暿 [ta,tb)

0 t暿 [tb,tc
{ )

T*
f,2 =

(1-毩)N毺0(D-氄0Rbp-氊pRbpt)t暿 [0,ta)

毺0N(D-氄0Rbp-氊pRbpt) t暿 [ta,tb)

N毺0(D-氄0Rbp+氊pRbpt) t暿 [tb,tc
{ )

(28)

式中,D 为啮合轮齿理论啮合线的长度;T*
f,j 为被动齿轮

的摩擦力矩,j取1和2时分别表示啮合的齿对1号与

2号。

摩擦力矩的傅里叶级数展开为

Tf,1 = 暺
曓

n=1

(bn,1 +bn,2 +bn,3)sinn毿t
tc

(29)

Tf,2 = 暺
曓

n=1

(cn,1 +cn,2 +cn,3)sinn毿t
tc

(30)

bn,1 =毩N毺0(氄0Rbp+p)2
n毿

(1-cosn毿ta

tc
)

bn,2 = -2毩N毺0氊pRbp
ta

n毿cos
n毿ta

tc

bn,2 = -2毩N毺0氊pRbp
ta

n毿cos
n毿ta

tc

cn,1 = (毩-1)N毺0氄0Rbp
2
n毿

(1-cosn毿ta

tc
)+

(毩-1)N毺0氊pRbp
2ta

n毿cos
n毿ta

tc
+

(毩-1)2
tc

N毺0氊pRbpsin
n毿ta

tc

cn,2 =毺0N氄0Rbp
2
n毿

(cosn毿ta

tc
-cosn毿tb

tc
)+

2毺0N氊pRbp

n毿
(tbcosn毿tb

tc
-tacosn毿ta

tc
)+

2
tc

毺0N氊pRbp(sin
n毿ta

tc
-sinn毿tb

tc
)

cn,3 =毺0N氄0Rbp
2
n毿

(cosn毿tb

tc
-cosn毿)+

毺0N氊pRbp(
2tb

n毿cos
n毿tb

tc
-2tc

n毿cosn毿- 2
tc

sinn毿tb

tc
)

T*
f,1 = 暺

曓

n=1

(b*
n,1 +b*

n,2 +b*
n,3)sinn毿t

tc
(31)

T*
f,2 = 暺

曓

n=1

(c*
n,1 +c*

n,2 +c*
n,3)sinn毿t

tc
(32)
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b*
n,1 =毩N毺0(D-氄0Rbp-p)2

n毿
(cosn毿ta

tc
-1)

b*
n,2 =2毩N毺0氊pRbp

ta

n毿cos
n毿ta

tc

b*
n,3 = -2

tc
毩N毺0氊pRbpsin

n毿ta

tc

c*
n,1 = (1-毩)N毺0(D-氄0Rbp)2

n毿
(1-cosn毿ta

tc
)+

2(1-毩)N毺0氊pRbp
ta

n毿cos
n毿ta

tc
+

2
tc

(毩-1)N毺0氊pRbpsin
n毿ta

tc

c*
n,2 =N毺0(D-氄0Rbp)2

n毿
(cosn毿ta

tc
-cosn毿tb

tc
)+

2N毺0氊pRbp(
tb

n毿cos
n毿tb

tc
-ta

n毿cos
n毿ta

tc
+

1
tc

sinn毿tb

tc
- 1

tc
sinn毿ta

tc
)

c*
n,3 =N毺0(D-氄0Rbp)2

n毿
(cosn毿tb

tc
-cosn毿)+

N毺0氊pRbp(
2tc

n毿cosn毿-2tb

n毿cos
n毿tb

tc
+ 2

tc
sinn毿tb

tc
)

p= 1+毺2

系统在啮合周期内的状态转移矩阵毜(tc,0)为

毜(tc,0)=毜(tc,ta)毜(ta,0)=

exp(-(d2毱(tc-ta)+b2毱ta))
毤

(d)
11 毤

(d)
12

毤
(d)
21 毤

(d)

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

22

(33)

毤
(d)
11 =cos(A(tc-ta))cosBta+d2毱

A sin(A(tc-ta))cosBta+

b2毱
Bcos(A(tc-ta))sinBta+(d

2b2毱
AB - b4毱2

A p2 -d4毱2
-

B
A

)sin(A(tc-ta))sinBta

氄
(d)
12 = 1

Bcos(A(tc-ta))sinBta+ 1
Asin(A(tc-

ta))cosBta+
(d2 -b2)毱

AB sin(A(tc-ta))sinBta

毤
(d)
21 = -(A+b2毱A

B +d2毼B
A

)sin(A(tc-ta))sinBta-

(B+d4毱2

B
)cos(A(tc-ta))sinBta-d4毱2

A sin(A(tc-ta))cosBta

毤
(d)
22 =cos(A(tc-ta))cosBta-b2毱

Bcos(A(tc-ta))sinBta-

d2毱B
A sin(A(tc-ta))cosBta+

( d2b2毱2

A p2 -d4毱2
-d4毱2

AB - A
B

)sin(A(tc-ta))sinBta

b= 1+毺1 ,d= 1-毺1 ,

q= 1-毺2 ,A = q2 -d4毼2 ,B= p2 -b4毼2

2暋 算例分析

齿轮 系 统 参 数:输 入 转 矩 Tp =1灡0暳105

N·m,k0 =8灡75 暳 108N/m,殻 =1灡65,毎p =
20r/min,主动齿轮的齿数Zp=23,被动齿轮的齿

数Zg=27,模数m=14mm,压力角毩0=20曘,齿宽

B=300mm,ta = 0灡084s,tb = 0灡111s,tc =
0灡130s。在齿轮系统中,氊=氊,为了便于分析,将
系统的摩擦力作用下的振动响应区域分为双齿啮

合区和单齿啮合区。
根据上述推导,下面分析系统各参数对摩擦

响应的影响。为保证计算精度,摩擦力矩傅里叶

级数n取10项。

2.1暋 系统阻尼因子毺1

定义系统惯性比毲=Jp/Jg。由图2可看出:

栙 系统最大振动幅值的绝对值发生在单齿啮合

区,且发生在节点附近,当阻尼因子毺1,1=0灡1时,
系统的最大振幅的绝对值为1灡0毺m。栚 系统阻

尼因子的绝对值对单齿啮合区最大振幅的绝对值

的影响与双齿啮合区最大振幅的绝对值的影响机

(a)双齿啮合区

(b)单齿啮合区

图2暋 阻尼因子对系统振幅影响

(毱=0.1,毺2 =0.3,毩=0.5,

毺0 =0.1,毲=0.5,殻=1.65)

理并不相同。在双齿啮合区,增大阻尼因子的绝

对值,并不能使响应的最大幅值的绝对值减小;而
在单齿啮合区,增大系统的阻尼因子的绝对值,可
以有效地抑制系统最大幅值的绝对值。图2a中,
当阻尼因子毺1,1=0灡1时,系统的最大振幅的绝对

值为0灡7毺m;当阻尼因子毺1,5=0灡5时,系统的最

大振幅的绝对值为0灡85毺m,差值殼=0灡15毺m。
图2b中,当阻尼因子毺1,5=0灡5时,系统的最大振

幅的绝对值为0灡25毺m;当阻尼因子毺1,1=0灡1时,
系统 最 大 振 幅 的 绝 对 值 为 1毺m, 差 值殼=
-0灡75毺m。 由此可以看出,在周期双参变激励

齿轮系统中,增大系统的阻尼因子可以有效地减
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小摩擦激励引起的最大振幅的绝对值。

2.2暋 系统刚度因子毺2

由图3可看出:栙 系统的最大振幅的绝对值

发生在单齿啮合区,且发生在节点附近。栚 图3b
中,减小系统的刚度因子并不能使系统的最大振

幅减小。当刚度因子毺2,1=0灡1时,系统的最大振

幅的绝对值为1灡0毺m;当刚度因子毺2,5 =0灡5时,
系统的最大振幅的绝对值为0灡8毺m。栛 在图3a
中,随着系统刚度因子的增大,系统在双齿区的次

峰值得到有效的抑制。当刚度因子毺2,1=0灡1时,
系统的次峰值为0灡7毺m;当刚度因子毺2,5 =0灡5
时,系统的次峰值为0灡2毺m。由此可以看出,在

周期双参变激励齿轮系统中,减小系统的刚度因

子并不能有效地减小摩擦激励引起的最大振幅的

绝对值。

(a)双齿啮合区

(b)单齿啮合区

图3暋 刚度因子对系统振幅影响

(毱=0.1,毺1 =0灡3,毩=0.5,

毺0 =0.1,毲=0.5,殻=1.65)

2.3暋 载荷分配因子毩
由图4可看出:栙 系统响应的最大振幅的绝

对值发生在双齿啮合区。栚 单齿啮合区的最大

幅值的绝对值发生在节点附近。在单齿啮合区,
载荷分配因子的变化对最大幅值的绝对值无影

响。栛 在双齿啮合区,载荷分配因子的变化可以

明显地影响系统响应的最大振幅的绝对值。由图

4a可以看出,在双齿啮合时,当载荷分配因子毩=
0灡5时,系统响应的最大幅值的绝对值最小。载

荷分配因子毩为0灡1和0灡3时,系统有较小的系统

响应峰值。

2.4暋 系统重合度殻
由图5可看出:栙 系统响应的最大幅值的绝

(a)双齿啮合区

(b)单齿啮合区

图4暋 载荷分配因子对系统振幅影响

(毱=0.1,毺1 =0.3,毺2 =0.3,

毺0 =0.1,毲=0.5,殻=1.65)

对值发生在单齿啮合区,且发生在节点附近。但

是系统重合度的增大对系统最大幅值的绝对值的

影响并不明显(图5b)。栚 在双齿啮合区,当系统

的重合度殻=1灡3时,系统的峰值响应最大。栛 在

双齿啮合区,当系统的重合度殻分别为1灡0,1灡9,

2灡0时,系统的峰值响应较小。由机械原理知,重
合度殻 曒1时可以通过对节圆至齿顶的齿面修

形、增加齿轮的名义重合度来减小系统的峰值

响应。

(a)双齿啮合区

(b)单齿啮合区

图5暋 重合度对系统振幅影响

(毱=0.1,毺1 =0.3,毺2 =0.3,

毺0 =0.1,毲=0.5,毩=0.5)
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2.5暋 系统惯量比毲
由图6可看出:栙 系统响应的最大幅值发生

在双齿啮合区,且两处响应的峰值的大小比较

接近。栚 随着系统的惯量比接近于1,系统在双

齿啮合区的峰值响应迅速减小。栛 单齿啮合区

的最大响应发生在节点附近。当系统的惯量比毲
为0灡9,1灡0时,系统的峰值响应较小。

(a)双齿啮合区

(b)单齿啮合区

图6暋 惯量比对系统振幅影响

(毱=0.1,毺1 =0灡3,毺2 =0灡3,毺0 =0.1,殻=1.65,毩=0.5)

2.6暋 摩擦因子毺0

由图7可看出:栙 系统响应的最大峰值的绝

对值在单齿啮合区,且在节点附近。减小摩擦因

子毺0 可以有效地抑制系统响应的最大峰值。当

毺06=0灡10时,系统响应的最大峰值的绝对值为

(a)双齿啮合区

(b)单齿啮合区

图7暋 摩擦因子对系统振幅影响

(毱=0.1,毺1 =0.3,毺2 =0.3,毲=0.5,殻=1.65,毩=0.5)

1灡0毺m(图7b);当毺01=0灡01时,系统响应的最大

峰值的绝对值为0灡05毺m。栚 在双齿啮合区,减
小摩擦因子可以有效地降低系统的峰值响应。当

毺06=0灡1时,系统响应的最大峰值的绝对值为

0灡85毺m;当毺01=0灡01时,系统响应的最大峰值的

绝对值为0.1毺m。栛 在双齿啮合区,减小摩擦因

子能较好地抑制次峰值响应的大小。

2.7暋 长期振动响应

运用递归法计算系统长期的振动响应。由图

8可看出:在周期摩擦激励下,周期双参变激励系

统的响应为周期响应(t为10~13T)。

图8暋 系统长期的振动响应

(毱=0.1,毺0 =0灡1,毺1 =0灡3,

毺2 =0灡3,毲=0.5,殻=1.65,毩=0.5)

3暋 结论

本文基于 Floquet-Liapunov 理论,为周期

双参变激励非线性系统寻找一基本解系,将系统

的周期外激励用傅里叶级数展开。通过计算研究

发现此类非线性齿轮系统振动具有以下特征:
(1)在摩擦力的作用下,系统的最大响应峰值大

都位于节点附近,而不是系统参数发生突变的地方。
(2)在摩擦力的作用下,系统的设计参数对系

统的最大响应峰值有重要的影响。减小系统的摩

擦因子,通过修形增大齿轮系统的重合度,增大系

统的啮合阻尼,使齿轮副的转动惯量大致相等,可
以有效地抑制由摩擦引起的振动。可以调整这些

设计参数,从而有效地控制此类系统由摩擦激励

引起的振幅响应。
(3)在周期摩擦力的作用下,周期双参变激励

系统的响应为周期振动。
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图12暋换能器优化后的导纳圆

题,采用模态频率灵敏度的方法,通过结构优化,
实现了换能器工作频率与非工作频率的分离,有
效地控制了换能器模态混叠的现象。以61kHz
芯片键合换能器为对象,使用阻抗分析仪和有限

元方法相结合,均发现换能器在61kHz工作频率

附近存在明显的模态混叠现象,依据模态灵敏度

的计算结果,通过最小量地改变变幅杆直径,有效

地将水平与垂直弯曲等非工作模态从轴向工作模

态中分离出来,保证换能器工作频率附近没有存

在其他杂散的干扰频率,使得工作过程中换能器

被驱动在唯一的工作频率点,从而提高了换能器

超声能量输出的稳定性。
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