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摘　 　 　 要: 为研究采煤机摇臂齿轮系统啮频耦合规律及齿轮传动激励下摇臂壳体振动特性ꎬ进行摇臂振动

特性实验. 根据齿轮参数ꎬ计算啮合频率ꎬ得到齿轮传动激励频率成分. 通过有限元模型及实验模态分析ꎬ得到

摇臂固有特性. 通过振动特性实验ꎬ测量摇臂振动加速度ꎬ进行时域及频域分析ꎬ得到传动系统啮频耦合规律.
结果表明:传动系统启动冲击约为重载截割冲击的 ２ 倍ꎻ平稳运行时行星级振动峰值最大ꎻ摇臂形成了以第

３、第 ５ 阶振型为主的弹性振动ꎻ行星级与惰轮级结合处频率耦合作用最强ꎬ主要形式为各特征频率倍频组合

频率. 频率耦合是造成摇臂共振的主要原因.
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　 　 采煤机摇臂是截割动力传递的主要部件ꎬ承
受着采煤机截割载荷以及摇臂传动系统非线性内

激励ꎬ是采煤机的薄弱环节. 摇臂齿轮传动系统包

括直齿减速器、惰轮组及行星减速器ꎬ动力学特性

复杂ꎬ存在频率耦合. 齿轮传动系统的动态响应经

轴 －轴承传递至壳体ꎬ形成对于壳体的激励ꎬ引起

壳体振动噪声. 因此对齿轮传动系统啮合频率耦

合特性及齿轮传动激励下摇臂壳体振动特性进行



　 　

研究具有重要意义.
国内外对齿轮系统动力学问题的研究较为广

泛ꎬ研究热点主要有固有特性、参数稳定性、均载

特性以及动态响应分析等[１ － １０] . 文献[８]通过理

论建模研究了两级行星齿轮系统啮合频率耦合现

象ꎬ利用数值仿真研究了不同激励条件下频率耦

合的表现形式. 但其研究缺乏实验数据验证ꎬ且仅

对两级行星齿轮系统进行研究ꎬ摇臂齿轮传动系

统包含两级行星减速、惰轮组及两级直齿减速ꎬ频
率耦合特性更为复杂ꎬ需进一步研究.

在传动系统激励对壳体振动特性影响方面ꎬ
目前主要采用有限元仿真法. 文献[９]对传动系

统激励进行数值模拟ꎬ将齿轮传动激励施加在轴

承座进行齿轮箱动态响应分析ꎻ然而ꎬ齿轮动态啮

合力需经过齿轮—轴—轴承系统传递至轴承座ꎬ
将动态啮合力直接施加在轴承支撑位置会产生难

以忽略的误差.
本文根据齿轮参数计算齿轮传动系统的啮合

频率. 通过有限元模型及实验模态分析ꎬ得到摇臂

壳体固有特性. 通过摇臂振动特性实验ꎬ测量额定

转速下摇臂壳体测点的振动加速度ꎬ进行时域及

频域分析ꎬ获得摇臂齿轮传动系统非线性啮合频

率耦合规律及齿轮传动激励作用下摇臂振动

特性.

１　 齿轮传动系统激励分析

摇臂齿轮传动系统运行过程中ꎬ由于齿轮相

互啮合产生的时变啮合刚度、齿侧间隙、综合啮合

误差等非线性因素ꎬ使齿轮间产生非线性动态啮

合力ꎬ引起摇臂系统振动. 齿轮传动激励的频率成

分复杂ꎬ包括齿轮啮合基频、分数频、倍频、传动轴

转频、电机转频等. 这些频率成分通过频率耦合机

理ꎬ形成新的振动频率. 因此ꎬ对齿轮传动激励频

率成分的计算是正确分析齿轮传动系统频率耦合

现象的前提.
采煤机摇臂传动系统如图 １ 所示. 传动系统

由直齿轮系统、惰轮系统及行星齿轮系统组成ꎬ直
齿轮系统及行星齿轮系统各包含两级减速ꎬ惰轮

系统包含两组惰轮及一组中心齿轮. 额定工况下

截割电机转速 １ ４７０ ｒ / ｍｉｎꎬ第二级行星传动输出

轴转速 ２８ ｒ / ｍｉｎꎬ总减速比 ５２􀆰 ５.
根据厂方提供的传动系统结构参数及相互啮

合齿轮啮合频率一致原理ꎬ得到直齿轮系统啮合

频率为

ｆｚ ＝ ｎｚ / ６０ . (１)

式中:ｎ 为齿轮轴转速( ｒ / ｍｉｎ)ꎻｚ 为齿轮齿数.
由于直齿轮系统第一级与第二级齿轮间通过

连接轴相连ꎬ无啮合关系ꎬ因此直齿轮系统存在 ２
个啮合频率.

图 １　 摇臂传动系统原理
Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ

ｏｆ ｓｈｅａｒｅｒ ｒｏｃｋｅｒ ａｒｍ

行星轮系统包含两级行星传动ꎬ第一级行星

架与第二级太阳轮轴连接ꎬ根据结构特点ꎬ得到行

星轮系统啮合频率为

ｆｘ ＝ ｆｂ × ｚｃ ＝ ( ｆａ － ｆｂ) × ｚａ . (２)
式中:ｚｃ 为内齿圈齿数ꎻｚａ 为太阳轮齿数ꎻｆｂ 为行

星架转频ꎻｆａ 为太阳轮转频.

２　 摇臂固有特性分析

２􀆰 １　 摇臂有限元模型的建立

利用 Ｐｒｏ / Ｅ 建立摇臂壳体三维实体模型并导

入 ＡＮＳＹＳ 有限元分析软件. 实体建模忽略部分

倒角、圆角及螺栓孔ꎬ采用 Ｓｏｌｉｄ１８５ 单元对几何模

型进行网格划分ꎬ单元尺寸为 ５ ｍｍ. 利用自由网

格划分使网格适应摇臂的复杂结构. 摇臂壳体有

限元模型包含 ７８ 万个 Ｓｏｌｉｄ１８５ 单元ꎬ１６ 万个

节点.
２􀆰 ２　 摇臂模态分析

壳体材料为 ＺＧ２５ＭｎＮｉꎬ屈服强度 ２７０ ＭＰａꎬ
密度 ７ ８００ ｋｇ / ｍ３ꎬ将材料参数、单元参数输入

ＡＮＳＹＳꎬ并将上下铰耳处设置约束ꎬ提取前 ８ 阶

模态.
２􀆰 ３　 实验验证

为验证摇臂壳体有限元模型的合理性ꎬ进行

摇臂原装约束模态实验. 将实验得到的固有频率

与仿真结果进行对比ꎬ前 ８ 阶固有频率最大相对

误差为第 ６ 阶的 １７􀆰 ６５％ . 由于实验条件与仿真

分析条件存在诸多差异ꎬ此误差可接受. 第 １ 阶振

型为行星头绕铰接耳扭转ꎻ第 ２ 阶振型为行星头

向煤壁侧弯曲ꎻ第 ３ 阶振型为摇臂中部和行星头

向 Ｘ 轴正向弯曲ꎻ第 ４ 阶振型为电机壳体绕铰接

耳扭转ꎻ第 ５ 阶振型为电机壳体沿 Ｚ 轴“压扁” .
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３　 摇臂运行振动测试及数据分析

３􀆰 １　 振动特性实验理论基础

具有不同特征频率的齿轮系统ꎬ当它们发生

连接时ꎬ由于内力与变形耦合ꎬ会产生啮合频率耦

合现象ꎬ即某齿轮系统中出现其他系统特征频率

成分. 根据连接部变形协调原理ꎬ连接轴将不同齿

轮系统振动位移耦合在一起ꎬ通过作用力与反作

用力将包含新频率成分的位移反馈到原系统ꎬ系
统中各齿轮将以等效啮合线变形来传递新的频率

成分[８] . 因此ꎬ在齿轮啮合处及连接轴附近将产

生频率耦合现象. 将相对于本级齿轮啮频而“新”
出现的其他级齿轮啮频称为耦合啮频. 将本级与

其他级齿轮啮频及轴频耦合后形成的频率称为综

合频率.
３􀆰 ２　 测试方案

摇臂减速箱上传感器布置与模态实验相同ꎬ
测得 ＸꎬＹꎬＺ ３ 个方向振动加速度响应. 额定工况

为:截割电机转速 １ ４７０ ｒ / ｍｉｎꎬ功率 ５００ Ｗꎬ滚筒

转速 ２８ ｒ / ｍｉｎ.
３􀆰 ３　 振动加速度时域分析

图 ２ 为行星级及铰接点三向加速度时域图.
从图 ２ 中可以看出:①行星级 Ｘ 向垂直振动加速

度明显大于 ＹꎬＺ 向ꎬ说明传动级 Ｘ 向为主要振动

方向. ②铰接点 ＸꎬＹ 向振动加速度几乎一致ꎬ且
明显大于 Ｚ 向ꎬ说明铰接处振动方向主要为径向

振动ꎬ轴向振动较小ꎬ这与摇臂铰接处受力方向

一致.

图 ２　 加速度响应
Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎ ｒｅｓｐｏｎｓｅ
(ａ)—行星级ꎻ (ｂ)—铰接点.

选取 Ｘ 方向振动加速度数据进行传动级对

比分析ꎬ如图 ３ 所示. 从图中可知:①传动系统启

动会产生强烈的冲击ꎬ冲击加速度最大值在行星

级 Ｘ 方向ꎬ加速度峰值 １３８ ｍｍ / ｓ２ . 将空载启动与

重载截割对比可以发现ꎬ重载截割冲击最大值为

６２ ｍｍ / ｓ２ꎬ空载启动冲击数值上约为重载的 ２ 倍.

②平稳运行时行星级、直齿级加速度峰值依次为

６７ꎬ３５ ｍｍ / ｓ２ꎬ行星级振动加速度峰值最大ꎬ这与

行星级太阳轮浮动有关.

图 ３　 行星级与直齿级 Ｘ向垂直振动对比
Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｏｆ Ｘ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ

ｐｌａｎｅｔａｒｙ ａｎｄ ｓｐｕｒ ｇｅａｒ

振动测试时域分析在工程上的重要应用是振

动烈度. 振动烈度是表示振动强烈程度的量ꎬ中国

多采用振动速度有效值来衡量机器的振动特征.
根据 ＩＳＯ 建议ꎬ以振动速度均方值来衡量机器振

动烈度. 经计算得到采煤机摇臂振动烈度为

７􀆰 ５３ ｍｍ / ｓ. 根据相关标准判定摇臂振动品质为

Ｂ 级(含义为“许可”)ꎬ即从摇臂整体看ꎬ振动烈

度在可控制的范围内.
３􀆰 ４　 振动加速度频域分析

Ｘ 方向(垂直于地面)在 ０ ~ ２ ０００ Ｈｚ 范围内

的频谱如图 ４ 所示. 可以看出ꎬ摇臂形成了以第

３、第 ５ 阶振型(摇臂中部和行星头向 Ｘ 轴正向弯

曲、电机壳体沿 Ｚ 轴“压扁”)为主的弹性振动.
结合振型分析可知ꎬ这是由第 ３ 阶振型中摇

臂行星头向 Ｘ 轴正向弯曲、第 ５ 阶电机壳体沿 Ｚ
轴“压扁”以及摇臂绕铰接耳扭转造成的ꎬ而截割

荷载也会使具有类悬臂梁结构的摇臂产生弯曲振

动ꎬ从而造成行星级 Ｘ 向振动偏大. 铰接耳处 ＸꎬＹ
向较大的振动加速度响应与第 ３、第 ４ 阶振型振

动方向有关. 直齿级由于刚性较小ꎬ对中低频(齿
轮系统特征频率)振动贡献较大ꎬ直齿级振动最

大加速度对应频率 ３５３ Ｈｚꎬ在直齿 ２ 级基频附近.
行星级由于刚性较大ꎬ对中高频(系统结构固有

频率)振动贡献较大ꎬ行星级振动最大加速度频

率为 ９９０ Ｈｚꎬ与第 ５ 阶固有频率 ９７６ Ｈｚ 接近. 振
动信号在行星级 ６６０ Ｈｚ 附近出现较为明显的非

对称边频特征ꎬ表明中心齿轮轴存在不平衡ꎬ使齿

轮啮合产生齿形误差.
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图 ４　 加速度频谱
Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎ ｓｐｅｃｔｒｕｍ

(ａ)—行星级ꎻ (ｂ)—直齿级ꎻ (ｃ)—铰接点.

　 　 为更准确得到齿轮传动系统啮频耦合规律ꎬ
根据频谱图中较大振动响应集中的频段ꎬ得到加

速度细化谱ꎬ如图 ５ 所示.
　 　 频率耦合作用在摇臂不同部位的程度存在差

异ꎬ行星级出现大量耦合频率ꎬ频率耦合作用最强

(见图 ５ａ) . 强频率耦合作用使行星级附近产生复

杂多样的频率成分ꎬ容易激发摇臂的共振ꎻ铰接点

和直齿级仅有零星耦合频率(如图 ５ｂꎬ５ｃ) . 组合

频率存在形式主要有基频、倍频、分数频与倍频及

转频的调制边频ꎬ参与耦合的频率最多达到 ４ 个

(如图 ５ 中频③ ~ ⑥)ꎬ实验结果与文献[８]理论

模型计算结果一致. 从构成耦合啮频的频率成分

看ꎬ行星级(包括 １ 级和 ２ 级)啮合频率 ｆｍ１和 ｆｍ２

出现频率最高ꎬ说明行星级啮频对耦合啮频贡献度

较大.传统的共振分析总是倾向于认为齿轮箱体类

共振是由某一啮频的倍频或分数频造成. 但从本文

结果看ꎬ前 ８ 阶固有频率有 ５ 阶振动响应较大ꎬ在这

５ 阶共振频率中ꎬ只有第 ２ 阶为 ５２５ Ｈｚꎬ是行星 １ 级

频率的 ３ 倍ꎬ其余 ４ 个共振频率均为综合频率ꎬ这说

明多级齿轮箱体ꎬ其共振的发生往往是啮合频率耦

合的结果ꎬ并非仅由某一啮合频率造成.

图 ５　 加速度细化谱
Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎ ｓｐｅｃｔｒｕｍｓ

(ａ)—行星级ꎻ (ｂ)—直齿级ꎻ (ｃ)—铰接点.
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