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附加阻尼环的航空齿轮强迫响应分析方法
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摘要：为了避免航空齿轮振动过大导致齿轮辐板破裂，在齿轮外缘安装阻尼环是一种有效减振方法。针对工程中阻尼环设计

时缺乏有效便捷的设计方法问题，基于能量法建立了航空齿轮节径型振动下阻尼环的等效参数模型。在给定模态振型下，将阻尼

环的影响效果简化为依赖于齿轮振幅（振动应力）的等效阻尼、等效刚度和等效质量，实现了齿轮-阻尼环系统幅频响应快速求解。

以某航空齿轮为例，分析了激励载荷、摩擦系数、转速以及结构固有阻尼对强迫响应的影响，结合许用振动应力进行了阻尼环优化

设计。结果表明：阻尼环减振效果与振动应力具有强非线性，在本文给定的激励载荷及 100 MPa许用振动应力下，阻尼环质量比

不应大于5%，最佳摩擦系数为0.1，设计得当的阻尼环能够降低50%以上的振动应力。
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Abstract： In order to prevent the gear web from cracking due to excessive vibration of the aviation gear， installing a ring damper on 

the rim of the gear is an effective vibration reduction method. Aiming at the lack of effective and convenient design methods for ring damper 
design in engineering， an equivalent parameter model of ring damper under nodal-diameter vibration of aviation gears was established 
based on the energy method. Under a given mode shape， the influence effect of the ring damper is simplified to the equivalent damping， 
equivalent stiffness， and equivalent mass depending on the gear amplitude （vibration stress）， and the fast solution of the amplitude-
frequency response of the gear-ring damper system is realized. Taking an aviation gear as an example， the effects of excitation load， fric⁃
tion coefficient， rotational speed， and inherent damping of the structure on the forced response were analyzed. Finally， the optimal design 
of the ring damper was carried out in combination with the allowable vibration stress. The results show that the damping effect of the ring 
damper has strong nonlinearity with the vibration stress， under the given excitation load and 100 MPa allowable stress， the mass ratio of 
the ring damper should not be greater than 5%， and the optimal friction coefficient is 0.1. A well-designed ring damper can reduce vibra⁃
tion stress by more than 50%.
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0　引言

在多型航空发动机附件齿轮在试验时发生的辐

板掉块故障[1-3]中，除材料、加工等因素外，在工作转速

范围内存在较大的共振是这类故障的共因。当齿轮

在工作转速范围内存在共振点且难以通过调频减振

时，可以采用附加阻尼环的方式减振。阻尼环通常安

装在齿轮的外缘，齿轮发生振动时通过阻尼环与齿轮

接触面之间的相对运动消耗振动能量，从而降低振动

水平。

早期对于阻尼环的设计主要依靠经验，1964 年

Mclntire[4]归纳了阻尼环质量与主结构之间的经验公

式；1981年，Drago[5]利用试验表明采用开口阻尼环的

减振效果要优于闭口环；1993年，Niemotka[6]分析了阻
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尼环与封严篦齿之间的变形关系，推导出径向振动下

阻尼环摩擦耗能理论模型；1991 年，Buyukataman
等[7-8]采用模态分析推导了应用于齿轮的阻尼环的摩

擦耗能与转速、正压力、阻尼环横截面尺寸等参数的

关系；1998年，Lopez[9]分析了阻尼环与火车轮毂间由

于惯性造成的相对滑动，获得接触面在不同振动条件

下的摩擦耗能，并通过试验验证了该方法的可行

性[10-11]；2005 年，Laxalde[12]采用集总参数法将整体叶

盘和阻尼环单个扇区内的模型简化，给出了附加阻尼

环的整体叶盘的响应求解方法；2007年，采用多谐波

平衡法研究了具有摩擦阻尼器的多级系统的非线性

动力学[13-14]。并通过试验得出阻尼环的刚度越大减

振效果越好的结论[15]；2010 年，指出阻尼环的最佳减

振状态时接触区域是滑移-粘滞交替出现的[16]；2016
年，Baek[17]将接触面上的摩擦力表示为依赖于振幅的

等效阻尼与刚度函数，开发了一种附加阻尼环的整体

叶盘强迫响应分析模型；Tang[18]对阻尼环几何形状开

展了优化设计；Zucca[19]利用谐波平衡法降低了分析

模型的计算量，并分析了阻尼环的非循环对称性对减

振效果的影响[20]；中国针对阻尼环设计方法的研究相

对较少，黄宏亮[21]通过对阻尼环组合结构的简化模型

推导了等效阻尼计算公式；王帅[22]推导了圆形开口环

接触压力分布及开口等压阻尼环自由型线求解方法。

目前，针对带阻尼环强迫响应求解主要集中在直

接对运动方程进行处理。虽然通过循环对称边界条

件[23]、动态子结构法[24]及时频转换[25]等方法极大降低

了求解模型的大小，但对于工程设计仍然耗时过长。

由于阻尼环对齿轮结构模态振型的影响很小，可以采

用无阻尼环时的齿轮结构的模态振型进行减振分析，

在求解速度上具有天然的优势。本文利用等效阻尼

预测方法，将阻尼环结构简化为依赖于振幅（振动应

力）的等效阻尼、等效刚度和等效质量，实现了幅频响

应快速求解。最后以某航空齿轮为例，以许用振动应

力为约束，进行了阻尼环设计，得到了最优摩擦系数

和最小阻尼环质量。

1　强迫响应等效模型

附加阻尼环形状及其安装位置如图1所示。

附加阻尼环的齿轮结构发生振动时，齿轮运动方

程为

Mü + Cu̇ + Ku = Fext - Fnl （1）

式中：M、C和 K分别为齿

轮系统的质量矩阵、阻尼

矩阵和刚度矩阵；u为齿轮

系统的振动位移；（·）为对

时间的微分；Fext为随时间

变化的外部激振力；Fnl为

阻尼槽表面受到的非线性

摩擦力，可以表示为等效阻尼和等效刚度的形式[17]

Fnl = Ceq u̇ + Kequ （2）
由振型向量的正交性可知，式（1）的解可以表示

为无阻尼系统正交模态的线性叠加

u = Φq （3）
式中：Φ为齿轮系统模态矩阵；q为模态位移向量。

将式（2）、（3）带入式（1）并左乘ΦT可得

Iq̈ + Zq̇ + Λq + Zeq q̇ + Λeqq = Q （4）
式 中 ：I = ΦTMΦ，为 单 位 矩 阵 ；Z = ΦTCΦ，Λ =
ΦTKΦ，Ζeq = ΦTCeqΦ，Λeqq = ΦTKeqΦ，均为对角矩

阵；Q = ΦTFext。

当系统在第 j阶固有频率附近振动时，第 j阶振型

占主导地位，其他阶振型的贡献可以忽略不计。因

此，式（1）可以表示为

q̈ j + 2( ζj + ζj,d )ωj q̇j + (kj + kj,eq )qj = Qj （5）
式中：ζj 和 ζj,d 分别为齿轮第 j阶振型固有模态阻尼比

和阻尼环在齿轮第 j 阶振型下提供的等效模态阻尼

比；kj 和 kj,eq 分别为齿轮第 j阶等效刚度和阻尼环在齿

轮第 j阶振型下的等效刚度，并且 kj = ω2
j ；ωj 为齿轮无

阻尼时第 j阶固有频率，rad/s； ζj,d、kj,eq均依赖于结构振

幅，且振幅为0时，ζj,d = 0，kj,eq = 0。
通常，阻尼环的质量远小于主结构的质量，这也

是干摩擦阻尼器在设计时的要求之一。阻尼环质量

率定义为

β = md mg （6）
式中：md为阻尼环质量；mg为齿轮质量（不含传动轴）。

在本文的研究中，阻尼环质量率 β小于 5%，因此

kj,eq 远小于 kj，通常 kj,eq 比 kj 小 2个量级[19]。也就是说，

阻尼环几乎不影响结构的刚度和模态振型，仅影响振

幅。因此阻尼环对主结构共振频率的影响可以忽略。

文献[16,20,22]也表明，阻尼环对结构共振频率的影响

小于 1%，可以忽略不计。阻尼环主要通过摩擦消耗

振动能量的形式降低结构的振幅和振动应力。

图1　附加阻尼环形状及其

安装位置
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单模态识别法认为系统各阶固有频率相隔较远，

且阻尼较小，由于相邻模态之间的耦合很弱，当激振

频率接近某一阶固有频率ωn时，该阶模态将占主导地

位。利用单模态识别法获取齿轮-阻尼环系统给定振

型下的模态参数，进而利用少量的模态参数和阻尼环

等效参数对齿轮-阻尼环系统的强迫响应进行分析，

这种基于模态的分析方法相对于直接对齿轮-阻尼环

系统的运动方程进行求解具有耗时短、计算效率高的

特点。

齿轮-阻尼环系统的振幅 q为[21]

q = δst
(1 - λ2 )2 + (2ζλ) 2

（7）

式中：λ = ω ωn，为频率比；ωn = (k + keq ) (m + meq )，
为无阻尼固有频率；ζ = ζ0 + ζd，为阻尼比； δst =

F0
k + keq

，为静态力F0作用下的静变形；k和m分别为无

阻尼环时的齿轮等效刚度和等效质量，可以利用模态

分析获得；ζ0为材料固有阻尼比；keq、meq和 ζd分别为阻

尼环的等效刚度、等效质量和等效阻尼比，均为振幅 q
的函数。

2　阻尼环参数等效模型

2.1　阻尼环等效刚度

齿轮阻尼槽由于接触引起的平均弹性应变能 Ws
可以用等效刚度矩阵Kf表示为[17]

Ws = 1
T ∫0

T

X relT K f X reldt = 1
T ∫0

T

qΦrelT K fΦrel qdt =
  1T ∫0

T

q2 keqdt = q2 keq
（8）

式中：T为振动周期；X rel = qΦrel，为齿轮阻尼槽上的相

对变形，Φrel为相对位移矢量；keq为给定振型下阻尼环

的等效刚度。

投影到相对位移上的平均摩擦力 f̄为

f̄ = 1
T ∫0

T

F fΦreldt （9）
式中：Ff为依赖于广义位移 q的函数。Ws为平均弹性

应变能，可以用摩擦力Ff作功表示为

Ws = 1
T ∫0

T

F f X reldt = 1
T ∫0

T

F fΦrel qdt = qf̄ （10）
联立式（8）、（10），阻尼环的等效刚度 keq为

keq = f̄ q （11）
2.2　阻尼环的等效阻尼

摩擦力在1个振动周期内消耗的能量为

Wdiss = ∫0

T

F f Ẋ reldt = ∫0

T

F fΦ̇rel qdt （12）
式中：Wdiss为 1个振动周期内摩擦力消耗的能量；Ẋ rel =
Φ̇rel q，为相对速度矩阵，Φ̇rel为相对速度矢量。

阻尼环的等效阻尼比可表示为消耗能量与总能

量的关系[23]

ζd = Wdiss2πq2 ω2
n

（13）
因此，阻尼环的等效阻尼比为

ζd = ∫0

T

F fΦ̇rel qdt

2πq2 ω2
n

（14）
2.3　阻尼环的等效质量

阻尼环的等效质量为

meq = 1
2πq2 ∫0

2π
X Tr M r X rdθ = 1

2π ∫0

2π
ΦTr M rΦ rdθ（15）

式中：meq为阻尼环的等效质量；Xr为阻尼环的变形；Mr
为阻尼环的刚度矩阵。

3　带阻尼环的齿轮强迫响应数值迭代预测

方法

3.1　齿轮模态参数及阻尼环等效参数

齿轮等效质量 m 和等效刚度 k 依赖于齿轮的模

态振型和阻尼环位置。由于阻尼环与齿轮之间的摩

擦耗能发生在接触面上，提取接触面上的最大模态位

移作为衡量齿轮振动的指标，进而获得描述齿轮系统

的模态参数，即等效刚度 k和等效质量m。

齿轮的模态动能为

Wmod al = 1
2 mω2n q2mod al = 1

2 kq2mod al （16）
因此，齿轮的等效质量可由模态动能、圆频率和

模态振幅表示为

m = 2Wmod al
ω2n q2mod al

（17）
等效刚度可由模态动能和模态振幅为

k = 2Wmod al
q2mod al

（18）
由于振幅在不同振型下表示的结构振动水平有

所差异，相同振幅在低频下对应的振动应力低于高频

下对应的振动应力，因此工程上多采用振动应力来衡

量结构的振动水平。同时在给定振型下最大模态应

力与阻尼环位置的最大模态位移成线性关系，因而振

动位移与等效参数（刚度、质量和阻尼）的关系可以转
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化为振动应力与等效参数的关系。

本文分析阻尼环对齿轮（图 1）强迫响应的影响，

并进行阻尼环优化设计。齿轮 1辐板质量为 527 g，阻
尼环质量为 9.3 g，质量率为 1.76%。齿轮模型和阻尼

环模型的基本参数见表1。

3.2　数值迭代流程

阻尼环的等效阻尼、等效刚度和等效质量均为依

赖于振幅的函数，带入式（7）通过迭代求解可以获得

附加阻尼环后齿轮的强迫响应，迭代计算时如果 1个

频率对应的响应值只有 1个解时，采用自然延续法[22]，

如果存在多个响应值则采用弧长延续法进行求解[23]。

扫频范围设定为 ω ∈ [0.9ωn,1.1ωn ]，认为在扫频

范围内结构振型保持和在ωn时一致，并且附加阻尼器

的齿轮固有频率也在扫频范围内，即加上阻尼器后齿

轮的固有频率变化不超过10%。数值迭代流程如下：

（1）输入齿轮模态参数、激励幅值F0及固有阻尼ζ0。

（2）给定激励频率ωi，获得无阻尼环时的响应 q0
i。

（3）以 q0
i 为振幅初值，获得阻尼环等效参数 ζd,i、

keq,i和meq,i。

（4）将ωi、ζd,i、keq,i和meq,i带入式（1）得到 q1
i，如果百

分比误差满足小于给定容差 e，即 || q1
i - q0

i q0
i < e，则

停止计算，输出 ωi 和 q0
i，否则令 q0

i = (q1
i + q0

i ) 2，返回

第（3）步。

（5）给定下一个激励频率 ωi + 1，重复（2）~（4），直

至覆盖全部扫频范围。

3.3　强迫响应数值预测结果

阻尼环等效参数与振动应力的关系如图 2所示。

当振动应力小于临界振动

应力时，阻尼环与齿轮粘

滞在一起，接触面无滑动，

等效刚度和等效质量最

大，等效阻尼为 0。随着振

动增大，接触面滑动区域

逐渐增大，等效刚度和等

效阻尼迅速减小，等效阻尼迅速增大，存在最优振幅

使得等效阻尼最大；当振动应力大于临界振动应力

时，等效阻尼开始降低，等效刚度和等效质量减小幅

度可开始放缓，当振动应力远大于临界振动应力时，

阻尼环与齿轮接触面近似完全滑动，阻尼环等效刚

度、等效质量和等效阻尼均趋近于 0，此时齿轮的振

动状态趋近于无阻尼环时的振动状态。

阻尼环对齿轮响应的影响如图 3所示，齿轮固有

阻尼比为 0.001。从图中可见，无阻尼环时，齿轮的共

振频率为 7943 Hz，最大振动应力为 257.36 MPa。考

虑阻尼环等效参数，且在粘滞状态下，齿轮的共振频

率为 7891 Hz，共振频率略有降低，降幅为 0.65%，如

前文所述这是由于阻尼环安装在振幅较大的齿轮外

缘，其带来的附加质量作用大于附加刚度作用导致

的。最大振动应力为253.88 MPa，降低了1.35%，这是

由于粘滞状态下刚度增大导致的。当摩擦系数为 0.3
时，最大振动应力下降至 81.48 MPa，相对于无阻尼环

时降低了 68.3%。峰值响应对应的频率为 7904 Hz，
介于阻尼环粘滞状态和无阻尼环之间。从图中还可

见，当振动应力不超过临

界振动应力时，0.3 摩擦系

数下的响应与粘滞状态下

的响应完全一致。当振动

应力超过临界振动应力

时，阻尼环才能起到减振

作用，响应迅速降低。

4　参数对强迫响应的影响

4.1　激励载荷对响应的影响

不同激励载荷对响应的影响如图 4 所示。从图

中可见，最大响应幅值与激励正相关，并且随着激励

的增大，共振频率逐渐提高。

为了更好地分析共振响应与激励的关系，响应峰

值和共振频率随激励的变化如图 5所示，对应的数据（a） 等效刚度

（b） 等效质量 （c） 等效阻尼

图2　阻尼环等效参数与振动应力的关系

图3　阻尼环对齿轮

响应的影响

表1　齿轮模型和阻尼环模型的基本参数

振型

2节径1阶

3节径1阶

4节径1阶

5节径1阶

6节径1阶

频率/Hz
1823.11
4349.68
7943.19

12314.80
17272.20

齿轮等效质量/g
173.8
173.6
174.7
175.4
177.4

齿轮等效刚度/（N/m）
22806285

129681147
435192325

1050243739
2090402314
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见表 2。从图中可见，根据

阻尼环与齿轮阻尼槽接触

面上的相对运动，响应可

分为 3 个阶段：（1）当激励

载荷较小时，接触面处于

粘滞状态。在宏滑动摩擦

模型计算条件下，阻尼环

不能消耗振动能量，不提供阻尼，振动应力随激励载

荷的增大而线性增加，阻尼环没有起到减振作用。（2）
随着激励载荷的增大，接触面上的振幅大于临界振

幅，阻尼环提供的阻尼迅速增加，响应幅值没有随激

励载荷的增加而线性地同比例增加，其增加斜率远小

于粘滞阶段，在这个阶段阻尼环的减振效果明显，因

此应尽可能使阻尼环在此阶段工作。（3）激励进一步

增大，齿轮的振幅远大于临界振幅，此时接触面近似

于自由滑动，系统进而再次近似为线性系统，阻尼环

的减振效果再次降低，系统的共振频率也趋近于无阻

尼环时的共振频率。

4.2　摩擦系数对响应的影响

激励载荷为 10 N时摩擦系数对响应的影响如图

6 所示。从图 6（a）中可见，在摩擦系数较小时，幅频

响应曲线接近无阻尼环时的齿轮响应，随着摩擦系数

增大，响应幅值逐渐减小，直至最小值，然后响应幅值

随着摩擦系数的增大逐渐增大，响应曲线向粘滞时的

响应靠近，直至完全重合。从图 6（b）中可见，该计算

模型的最优摩擦系数约为 0.1，对应的振动应力为

46.90 MPa，相对于无阻尼环时的最大振动应力

257.36 MPa，降低了 81.78%。同时可以看出在摩擦系

数小于 0.05时，齿轮的响应幅值随摩擦系数增大近似

线性降低；当摩擦系数大于 0.2时，齿轮的响应幅值随

摩擦系数增大近似线性增大。

给定激励下共振应力与共振频率随摩擦系数的

变化见表 3。需要注意的是，通过响应求解得到的最

优摩擦系数是在给定转速、激励载荷及结构固有阻尼

的条件下。当激励载荷降低 50%时摩擦系数对响应

的影响如图 7 所示。从图中可见，减小激励载荷，最

佳摩擦系数也随之变化，最佳摩擦系数约为 0.05，即
最佳摩擦系数与激励载荷成正比。

4.3　转速对响应的影响

在不同转速下振动应力随激励载荷的变化如图

8 所示。从图中可见，在给定许用振动应力的前提

表2　响应峰值和共振频率随激励载荷的变化

激励幅值/
N
0
2
3
5

10
20
30

最大振幅/
μm
0

7.88
9.46

10.65
12.66
16.54
21.87

共振频率/
Hz

7891
7891
7895
7899
7904
7912
7919

激励幅值/
N
40
50
60
70
80

100
自由

最大振幅/
μm
31.53
54.01
92.30

133.71
174.64
255.02

共振频率/
Hz

7926
7933
7937
7949
7940
7941
7943

（a） 不同摩擦系数下的

幅频响应

（b） 响应峰值随摩擦

系数的变化

图7　激励载荷为5 N时，摩擦系数对响应的影响

图4　激励载荷对

响应的影响

（a） 响应峰值
（b） 共振频率

图5　响应随激励载荷的变化

（a） 不同摩擦系数下的

幅频响应

（b） 响应峰值随摩擦

系数的变化

图6　激励载荷为10 N时摩擦系数对响应的影响

表3　摩擦系数对最大振动应力及峰值响应频率的影响

摩擦系数

0
0.02
0.05
0.06
0.08
0.1
0.15

共振应力/
MPa

257.36
193.97

98.98
69.51
48.71
46.90
53.23

共振频率/
Hz

7943
7942
7937
7933
7924
7919
7912

摩擦系数

0.2
0.3
0.4
0.6
1

粘滞

共振应力/
MPa
62.31
81.48

100.48
136.99
202.96
253.88

共振频率/
Hz

7908
7904
7902
7899
7895
7891

121



第 50 卷 航 空 发 动 机

下，在不同转速下，由于阻

尼环的离心负荷不同，齿

轮能够承受的最大激励载

荷也不相同。许用振动应

力较小时，其对应接触面

上的相对振动位移也较

小，因此低转速工况的减

振效果优于高转速工况，低转速工况能够承受的最大

激励载荷也大于高转速工况。反之，若许用振动应力

较大，其对应的接触面上的相对振动位移也较大，此

时高转速工况的减振效果优于低转速工况，高转速工

况承受的最大激励载荷也大于低转速工况。

不妨设许用振动应力为 100 MPa（图 8），在 60%、

80%和 100%转速下许用振动应力对应的激励分别为

16.5、17.1 和 21.7 N。假设激励载荷是随转速单调变

化的，那么80%转速下许用振动应力对应的激励值一

定大于 60% 和 100% 转速对应的激励值中的小值。

因此，只要 60%与 100%转速条件下激励载荷满足设

计要求，在工作范围内的其他转速工况必然满足设计

要求。

4.4　结构固有阻尼的影响

结构固有阻尼对振动

应力随激励载荷的影响如

图9所示。从图中可见，在

激励载荷较小时，结构固

有阻尼的影响较小；随着

激励的逐渐增大，结构固

有阻尼对响应的影响逐渐

增大。

在 100% 转速下激励载荷为 10 N 时结构固有阻

尼对响应的影响如图 10 所示。从图中可见，无阻尼

环和阻尼环粘滞状态下的齿轮响应与材料阻尼成反

比，但附加阻尼环的响应

受材料阻尼的影响几乎可

以忽略。这是由于在此阶

段，阻尼环提供的等效阻

尼比 ζd较为可观。振动应

力随激励载荷变化的第 2
阶段是阻尼环的目标设计

阶段，该阶段材料固有阻

尼远小于阻尼环提供的等效阻尼，因此可以忽略系统

固有阻尼的影响。

5　阻尼环最优设计

通过幅频响应分析可以获得给定条件下的阻尼

环减振效果，为了获得阻尼环的最佳设计参数需要综

合考虑转速、摩擦系数和阻尼环质量等。

齿轮-阻尼环系统在共振条件下的放大系数为

Q = 1
2 [ ζ0 + ζd (q ) ] （19）

齿轮-阻尼环系统在幅值为F0的简谐力作用下的

共振振幅为

q = δst2 [ ζ0 + ζd (q ) ] = F02 [ k + keq (q ) ] [ ζ0 + ζd (q ) ]（20）
由于 keq (q ) 和 ζd (q ) 是 q的函数，将式（20）迭代求

解可以直接获得共振响应幅值与激励载荷的关系，进

而得到振动应力与激励载荷的关系。

存在最优摩擦系数使得在 60%、100% 转速下的

振动应力-激励载荷曲线的交点纵坐标为许用振动应

力，摩擦系数对振动应力-激励载荷曲线的影响如图

11 所示。在最优摩擦系数条件下，阻尼环质量对振

动应力-激励载荷曲线的影响如图 12 所示。从图中

可见，改变阻尼环质量，交点的纵坐标保持不变，能承

受的最大激励载荷（交点的纵坐标值）与阻尼环质量

正相关，增大阻尼环质量对 60%和 100%转速下的减

振效果均有提升。因此，存在 1个最小的阻尼环质量

使得齿轮能承受的激励满足设计要求，且振动应力不

超过许用振动应力。

6　结论

（1）阻尼环的等效刚度和等效质量相对于齿轮等

效质量和等效刚度均较小，但阻尼环质量的影响略大

于刚度的影响，这是因为阻尼环安装在振幅较大的齿

轮外缘导致的。

图10　在100%转速下激励

载荷为10 N时结构固有阻尼

对响应的影响

图9　结构固有阻尼对振动

应力随激励载荷的影响

图8　在不同转速下振动应力

随激励的变化

图11　摩擦系数对振动应力-
激励载荷曲线的影响

图12　最优摩擦系数下，阻尼

环质量对振动应力-激励载荷

曲线的影响

122



第 1 期 叶 航等：附加阻尼环的航空齿轮强迫响应分析方法

（2）阻尼环的等效刚度和等效质量在振幅小于临

界振幅时为恒定值，此时阻尼环与齿轮的接触面处于

粘滞状态，阻尼环与齿轮之间没有相对运动。当振幅

大于临界振幅时，阻尼环的等效刚度和等效质量随振

幅增大而迅速减小，这是由于阻尼环与齿轮接触面上

发生相对滑动造成的。

（3）齿轮在阻尼环粘滞状态下的共振频率略低于

无阻尼环时的共振频率（本文采用算例降低了0.7%），

齿轮在阻尼环发生滑动时的共振频率介于阻尼环粘

滞时和无阻尼环时对应的共振频率之间。

（4）针对给定的工况存在最优摩擦系数，但不同

转速和激励载荷条件下对应的最优摩擦系数不同，综

合考虑各转速可以获得满足许用振动应力（一般不超

过100 MPa）的最优摩擦系数。

（5）设计得当的阻尼环能够降低齿轮节径型共振

时振动应力50%以上。

（6）增大阻尼环质量有助于减振，阻尼环质量不

宜超过齿轮辐板质量的 5%，并且存在最小的阻尼环

质量使得齿轮能同时满足承受最大激励载荷和振动

应力不超过许用振动应力的设计要求。
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