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摘要：齿轮传动正朝着高速、重载和高精度方向发展，对其动态性能要求越来越高。颗粒阻尼通过颗粒间、颗粒与阻尼器壁

间的非弹性碰撞和摩擦作用耗能，具有减振效果显著、耐高温、各向同性、对原结构改动小等优点。利用有限元法对齿轮进

行了有预应力的模态分析，通过齿轮系统动力学分析，研究单双齿啮合激励对齿轮传动的影响；同时建立齿轮传动离心场中

颗粒系统耗能模型，将离散元法计算颗粒系统耗能和试验测试对比，分析阻尼器配置对齿轮传动系统动特性的影响。结果显

示，阻尼器配置方案是影响齿轮传动系统动特性的一个重要因素，在阻尼孔中填充一定数量的颗粒，当阻尼器总体积相同且

齿轮结构静刚度相差不大时，阻尼器个数越多颗粒系统能耗越大；当阻尼孔直径相同时，阻尼孔个数越多颗粒系统总能耗越

小；当阻尼孔个数相同时，阻尼孔直径越大颗粒系统能耗越小。通过试验和仿真对比验证了模型的正确性，为颗粒阻尼在离

心场中的应用提供重要的理论依据。 
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Abstract：The gear transmission is advancing towards high speed, heavy load and high precision. The requirements for the dynamic 

performance of gear system are urgently proposed. The particle damping dissipates mechanical system energy through inelastic 
collisions and friction between particles. It is an effective and simple measure for vibration reduction. It has many advantages, such 
as isotropy, high temperature resistance and less modification to the original structure. This paper has conducted the prestressed 
modal analysis of gear system by the finite element method. Based on the dynamics analysis of gear system, the effect of single tooth 
and double teeth meshing incentive on gear transmission has been analyzed. The energy dissipation model of particle damping for 
gear transmission in centrifugal field has been established. By contrasting theoretical analysis and the test, the effect of damper 
configuration on dynamic characteristic of gear transmission system is analyzed. The results show that damper configuration is an 
important factor of the dynamic characteristic for gear transmission system. Filling a certain number of particles, when the gears 
static stiffness are similar and the total dampers volume are equal, the more damping hole, the greater the total energy loss. When the 
damping holes diameter are the same, the more number of damping hole, the smaller the total energy loss. When the damping hole 
number is the same, the bigger the diameter, the less the total energy loss. Experimental results are consistency with the theoretical 
analysis. These results can provide guidelines for the application of particle damping in centrifugal field. 
Key words：particle damper；gear transmission；centrifugal field；discrete element method；dynamic characteristic 

 

0  前言* 

当前齿轮传动的发展日趋高速化和大功率化，

所处的动力学环境比以前更加恶劣
[1-2]
，齿轮传动结
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构的振动特性和稳定性越来越受到关注。在齿轮传

动过程中，存在着单双齿啮合的交替变化，使得齿

轮啮合刚度发生周期性变化，这是齿轮传动中振动

产生的主要原因
[3-6]
。齿轮产生的振动会影响机械设

备的精度、性能和使用寿命。同时，伴随振动产生

的噪音将影响操作人员的身体健康。因此，如何控

制齿轮啮合过程中的振动和噪音对于机械设备和操

作人员的保护都具有重要的影响
[7-8]
。 
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齿轮传动减振方法可以分为主动减振和被动

减振。主动减振是提高齿轮加工精度，通过优化齿

轮参数、轮齿修形等手段达到减震的目的
[9]
。主动

减振是一个非常复杂的系统工程，虽然在主动设计

时已考虑到优选齿轮的结构参数来改善齿轮的啮合

状况，但制造成本高，且设计计算量大
[10-11]
。被动

减振则是通过耗能设备消耗齿轮振动能量，以达到

小振动、低噪音的要求。颗粒阻尼作为一种被动振

动控制技术能够有效减小齿轮传动过程中的振    

动
[12]
。 

颗粒阻尼技术由填充在结构空腔中的颗粒物

质，通过颗粒与颗粒和颗粒与阻尼器壁之间的非弹

性碰撞和摩擦作用耗能
[13-16]

，来减小结构体振动和

噪音。该技术具有减振效果显著、耐高温恶劣环境、

各向同性、对原结构改动小等优点
[17-20]

。目前该技

术主要应用于稳态场中
[21-22]

，此时颗粒运动以滑动

摩擦和非弹性碰撞为主，而在离心场中应用较少。

颗粒阻尼在离心场中将表现出不同于稳态场中的特

性，如颗粒受到较大的离心力作用时将会被挤压到

远离中心的一端，紧贴阻尼器壁运动
[23]
，此时颗粒

运动以滚动摩擦和非弹性碰撞为主。 

颗粒物质是大量的离散固体颗粒组成的复杂

系统
[24]
，通常以弹性力学理论为基础，将颗粒系统

作为连续介质处理，但至今未能得到满意的本构关

系。目前运用于颗粒阻尼模拟方法如：回归模型法、

恢复力曲面法、功率输入法和神经网络法等。尽管

这些简化模型及试验研究取得一定成果，但均基于

现象，结论较难推广到除该试验之外的其他情形。

而离散单元法能考虑颗粒之间及颗粒与容器壁之间

的相互作用，能更合理定量分析颗粒阻尼器性     

能
[17]
。 

齿轮在设计时为了减轻重量，一般在腹板上有

一定数量的减重孔。在齿轮传动中，由轮齿时变啮

合刚度等激励引起的振动通过齿面→减重孔→轴→

轴承→轴承座→箱体的路径逐级传递，如图 1所示。

若在振动传递路径后端如箱体处减振，则效果较差；

若在减重孔内添加颗粒来减振，最靠近振源，而且

是振动传递的必经之地，能够有效地减少振动。因

此研究颗粒阻尼在离心场中的减振机理，确定最优

阻尼器配置方案等设计准则，对于齿轮传动过程中

的减振降噪具有十分重要的理论意义和工程价值。 

本文利用有限元法对配置不同阻尼器方案的

齿轮系统进行了有预应力的模态分析，建立了齿轮

系统动力学模型，分析了单双齿啮合激励对齿轮传

动的影响；通过离散元计算方法(Discrete element 

method, DEM)[25-27]
计算离心场中颗粒系统耗能，与

齿轮振动试验相结合研究了阻尼器配置方案对齿轮

传动系统动特性的影响规律。 

 

图 1  齿轮传动系统振动传递路径 

1  齿轮传动离心场颗粒离散元模型 

颗粒离散元法将离散体划分为众多离散单元

的集合，根据牛顿第二定律描述其运动，只要时间

步长足够小，则在该时间步长内，单元的扰动只能

传播到与其相邻的单元，不足以传播到其他更远的

单元
[26]
。因此，作用在某一单元上的外力就可以通

过与其相邻单元相互作用求得。基于软球模型的颗

粒离散元方法，是根据颗粒间重叠量计算接触     

力
[27]
。在进行计算时，先利用中心差分法将运动方

程进行离散，然后在每个时步内进行一次迭代，根

据前一次迭代所得到的位置，由物理方程求出接触

力，作为下一次迭代的出发点，再用来求出颗粒的

新位置，如此反复迭代, 进而求得整个离散体的整

体运动形态
[17]
。 

1.1  颗粒阻尼器配置方案 

阻尼孔的直径、孔的数量都会影响离心场中颗

粒阻尼的减振效果。本文分析了四种不同阻尼器配

置方案的齿轮模型，如图 2所示。 
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图 2  阻尼器配置方案 

其中方案(a)、(b)、(c)阻尼器的总体积基本一致，

方案(d)阻尼器总体积为其他几种阻尼器的两倍。不

同齿轮结构阻尼器配置方案具体参数如表 1所示。 

表 1  阻尼器配置方案参数 

阻尼器配

置方案 

阻尼器孔

直径 d/mm 

阻尼器

孔个数 

阻尼器孔

高度 h/mm 

阻尼器总体

积 3/ mmV

方案(a) 18 4 20 20 347.2 

方案(b) 15 6 20 21 195.0 

方案(c) 13 8 20 21 226.4 

方案(d) 18 8 20 40 694.4 

齿轮主要参数如表 2所示。 

表 2  齿轮参数 

齿轮 材料 模数 m/mm 齿数 z  
压力角

)/ (   

齿宽

b/mm 

主动轮 40Cr 4.5 24 20 20 

从动轮 40Cr 4.5 24 20 20 
 
对上述四种不同阻尼器配置方案的齿轮结构

分别进行离散元系统建模。图 3为方案(a)附加阻尼

颗粒后的系统简化模型。直齿圆柱齿轮传动过程中

主要的振动为径向平面，即图中 X Y 平面， Z 向 

 

图 3  方案(a)齿轮-颗粒系统模型 

振动较小。  

系统控制方程
[28]
 

 
2

a a
e-a e-a e-a a a e-a x2

d d
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   X X

M C K X F M  (1) 

式中， e-aM 、 e-aC 、 e-aK 分别为系统等效质量、阻

尼和刚度矩阵； aX 为位移矩阵； xg 为地面加速度；

aF 为颗粒系统对齿轮方案(a)的接触力，是颗粒与齿

轮结构联系纽带。 

齿轮在传动过程中，齿轮系统和颗粒系统都会

受到离心载荷的作用，离心载荷的存在对颗粒阻尼

的减振效果产生很大影响。同时齿轮的旋转模态，

等效刚度和等效阻尼系数也会随着转速的不同发生

变化。本文利用有限元法分析了四种不同阻尼器配

置方案的齿轮模型在不同转速时的模态，根据模型

的一阶固有频率得出齿轮系统等效质量、等效刚度、

等效阻尼与转速的关系。对于每一种齿轮结构，均

构造了两种阻尼器模型，阻尼器 2与阻尼器 1的差

异在于阻尼器 2有突出的薄壁，突出高度为 10 mm，

壁厚为 1 mm，如图 4所示。 

 

图 4  两种阻尼器模型 

按图 2 所示的(a)、(b)、(c)、(d)四种方案所构

造的阻尼器质量如表 3 所示，其中 a1m 表示方案(a)

配置阻尼器 1 时阻尼器的质量， a2m 表示方案(a)配

置阻尼器 2时阻尼器的质量，其他符号含义类同。 

                表 3  两种阻尼器质量          g   

质量 a1m a2m b1m b2m  c1m  c2m  d1m d2m

数值 0 37.5 0 47.3 0 55.2 0 74.9
 
对图 4中的两种齿轮结构在有限元中进行模态

分析，材料的弹性模量设置为 2.06 GPa、密度为
37 800 kg/m  以及泊松比为 0.3，对于轴孔内的节点

进行自由度约束，并给模型添加转速。在齿轮旋转

的状态下，齿轮结构会产生一定的旋转预应力，预

应力的存在会使齿轮系统的结构刚度产生变化，从
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而影响固有频率，所以在齿轮系统进行模态分析时

考虑预应力具有实际意义。两种阻尼器齿轮结构在

转速为 500 r/min时的一阶模态如图 5所示。在应变

云图中齿顶为深灰色，齿轮腹板为浅灰色、靠近轴

孔区域为白色(颜色由白色、灰色到深灰色的变化代

表了应变位移的逐渐增大)。  

图 5  500 r/min时齿轮模型(a)的一阶模态 

                                     表 4  齿轮一阶固有频率                                      Hz 

固有频率 
转速 /(r/min) 

0 100 200 300 400 500 600 700 800 

齿轮 a配置阻尼器 1的固有频率 a1f  6 823.7 6 845.0 6 904.2 6 996.0 7 112.7 7 246.7 7 391.8 7 541.7 7 685.4

齿轮 a配置阻尼器 2的固有频率 a2f  6 748.9 6 770.1 6 831.2 6 925.3 7 044.2 7 182.0 7 326.4 7 476.7 7 618.7

齿轮 b配置阻尼器 1的固有频率 b1f  6 836.1 6 856.9 6 917.0 7 010.1 7 128.4 7 264.2 7 411.0 7 562.4 7 705.9

齿轮 b配置阻尼器 2的固有频率 b2f  6 705.9 6 729.0 6 795.2 6 896.8 7 024.0 7 168.0 7 321.6 7 477.8 7 621.9

齿轮 c配置阻尼器 1的固有频率 c1f  6 791.7 6 813.7 6 877.0 6 974.7 7 098.1 7 238.7 7 389.5 7 543.6 7 686.5

齿轮 c配置阻尼器 2的固有频率 c2f  6 719.3 6 741.6 6 805.6 6 904.1 7 027.9 7 168.6 7 319.0 7 472.2 7 611.6

齿轮 d配置阻尼器 1的固有频率 d1f  5 674.7 5 738.5 5 914.0 6 163.1 6 446.8 6 736.5 7 014.6 7 265.6 7 523.4

齿轮 d配置阻尼器 2的固有频率 d2f  5 588.9 5 655.8 5 838.2 6 093.8 6 380.6 6 669.4 6 943.3 7 186.5 7 448.2
 
通过模态分析确定不同转速下各齿轮结构的

一阶固有频率，如表 4所示。根据表 4中的一阶固

有频率，对各模型的转速和固有频率进行曲线拟合，

拟合结果为 
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6 3 3 2 2
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6 3 3 2 2
b1

6 3 3 2 2
b2

c1

1.185 10 2.311 10 1.312 10 6 824
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  (2) 

对于配置阻尼器 1的齿轮系统等效质量 e-iM 与

齿轮系统等效弹性系数 e-iK 的关系为 
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(3) 

根据表 4中各离散点的固有频率值，代入式(3)

可得到配置阻尼器 1的各齿轮对应不同转速的等效

质量 e-iM 如表 5所示。 

                                       表 5  齿轮等效质量                                        kg 

等效质量 
转速 /(r/min) 

0 100 200 300 400 500 600 700 800 

e-aM  1.682 1.685 1.745 1.827 1.919 2.012 2.091 2.147 2.132 

e-bM  1.206 1.233 1.308 1.428 1.579 1.750 1.925 2.079 2.134 

e-cM  2.548 2.567 2.617 2.685 2.749 2.809 2.852 2.875 2.791 

e-dM  2.421 2.543 2.866 3.274 3.591 3.704 3.628 3.384 3.691 
 
拟合可得齿轮等效质量与转速关系式 

9 3 6 2 4
e-a

9 3 6 2 4
e-b

9 3 6 2 5
e-c

9 3 6 2 3
e-d

2.607 10 3.051 10 2.046 10 1.681

3.239 10 4.454 10 3.250 10 1.214

2.462 10 2.463 10 8.287 10 2.551

1.585 10 1.320 10 3.597 10 1.681
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M

M

M

  

  

  

  

  

  

  

  

      

      

      

        

  (4) 

齿轮系统等效弹性系数 e-iK 、等效阻尼系数

e-iC 与转速 j 的关系可表示为 
2 2 '

e- -1 e- 14π [ ( ) ]ij ij ij j iK f M m   

 a,b,c,d    0,1, ,i j N    (5) 
'

e- -1 e- 14π [ ( ) ]ij ij ij j iC f M m    

 a,b,c,d    0,1, ,i j N    (6) 
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式中， 为阻尼比； -1ijf 为配置阻尼器 1 的各齿轮

在不同转速下的固有频率。根据等效质量和转速的

关系以及各离散点的固有频率，计算得出配置阻尼

器 1的齿轮模型的等效弹性系数和等效阻尼系数，

如表 6所示。 

表 6  齿轮等效弹性系数和等效阻尼系数 

 
转速 /(r/min) 

0 100 200 300 400 500 600 700 800 

刚度 e-a ( N m )K  93.09 10  93.12 10  93.28 10 93.53 10  93.83 10 94.17 10 94.51 10  94.82 10  94.97 10

刚度 e-b ( N m )K  92.22 10  92.29 10  92.47 10 92.77 10 93.17 10 93.65 10 94.17 10  94.69 10  95.01 10

刚度 e-c ( N m )K  94.64 10  94.71 10  94.89 10 95.16 10 95.47 10 95.81 10  96.15 10  96.55 10  96.51 10

刚度 e-d ( N m )K  93.08 10  93.31 10  93.96 10 94.91 10  95.89 10 96.64 10 97.04 10  97.05 10  98.25 10

阻尼 e-a ( N s m )C   
139.6 144.9 151.4 160.6 171.5 183.2 194.2 203.5 205.9 

阻尼 e-b ( N s m )C   
103.6 106.2 113.7 125.8 141.4 159.7 179.3 197.6 206.7 

阻尼 e-c ( N s m )C   
217.5 219.8 226.2 235.3 245.7 255.6 264.8 272.5 269.6 

阻尼 e-d ( N s m )C   
172.6 193.4 212.9 253.6 290.9 314.8 319.8 308.9 348.9 

 
1.2  颗粒接触模型 

本文采用软球模型，在不考虑颗粒接触力的加

载历史时，引入弹性系数和阻尼系数，能够根据单

元之间的重叠量计算出颗粒间的接触力。齿轮在传

动过程中，阻尼孔中的某颗粒在某一时刻的运动方

程
[29] 

 

i

i

=1

1

( )
u

i i i nij sij
j

u

i i ij
j

m m

T



  



 





p g F F

I φ




 (7) 

式中， im 为颗粒质量； iI 为颗粒惯性矩； g为重力

加速度； ip , iφ 分别为颗粒的位移向量和角位移矢

量； nijF ， sijF 为颗粒 i和单元 j之间的法向接触力

和切向接触力； ijT 为切向接触力产生的扭矩； iu 表

示某一时刻与颗粒 i 接触的颗粒数量。 

基于 Hertz 接触理论，颗粒接触力模型如图 6

所示，其中法向为线性接触力模型，切向为库伦摩

擦力模型。 

 

图 6  颗粒接触模型 

法向库伦摩擦力
[29](P-P 表示颗粒与颗粒，P-D

表示颗粒与阻尼器壁，下同)  

n1 n1 1 n1 n1 n1 i j i j
n

n2 n2 2 n2 n2 n2

2     P-P

2     P-D

i j

i jij

i i

mm
k k r r P P

m mF

k mk r d

   

   


     


  




 

  (8) 
切向力

[29]  

 
1 n s1 s1

s

2 n s2 s2

P-P

P-D

ij

ij

ij

F
F

F

  

  

 


 

   (9) 

式中， n ， n 分别为颗粒 i相对于单元 j(颗粒或者

阻尼器壁)的位移与速度； id 为颗粒与阻尼器壁的

距离； 1  ， 2  分别为颗粒之间和颗粒与阻尼器

之间的摩擦因数； s 是颗粒 i 相对于单元 j 的切向

速度； n1k ， n2k  为接触模型中的法向弹性系数。 

本文在齿轮阻尼孔中填充单一材质和单一粒

径的颗粒，根据 Hertz接触理论，法向弹性系数 nk 可

确定为
[30] 

 

1 1 22

n1
i i

122
1 2

n2

12 2
P-P

3

114
P-D

3

i

ji
i

i j

k
E R

k R
E E





 



         
   


  
      

 (10) 

式中，E和 v分别为接触单元的弹性模量和泊松比；

R为颗粒半径。 

切向弹性系数 sk 可表示为[30] 

 
s1 1 n1

s2 2 n2

P-P

P-D

k k

k k





 

 (11) 

式中，  为比例系数[30]
，且 

 

1

2

1
P-P

1 0.5
(1 ) (1 )

P-D
(1 0.5 ) (1 0.5 )

i

i

i i j j

i i j j

G G

G G





 


 

  
    
   

 (12) 
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式中，G为接触单元的切变模量。 

如果两个接触单元处于临界阻尼状态，则机械

能以最快的速度衰减，此时临界法向阻尼系数 nc 和

切向阻尼系数 sc 分别为[30] 

 
n n

s s

2

2

c mk

c mk

 



 (13) 

式中，m为接触单元等效质量。  

2  颗粒系统耗能计算 

2.1  颗粒离散元参数确定 

本文研究的是不同的阻尼器配置方案对齿轮

传动系统中颗粒阻尼的减振效果的影响机理，探寻

离心场中其颗粒阻尼耗能特性。 

在齿轮结构中填充粒径为 4 mm，材质为不锈

钢颗粒。填充的颗粒总质量为 55 g，将这些颗粒均

分到各阻尼孔中。通过离散元法计算需要得到颗粒

的弹性系数、阻尼系数、恢复系数。弹性系数和阻

尼系数可以根据式(10)～(13)计算得出，两个接触单

元之间的恢复系数由两者的材料属性决定。主动轮

转速为 500 r/min时离散元模型参数如表 7所示。 

2.2  齿轮啮合刚度激励确定 

刚度激励是齿轮传动产生振动的主要原因，应

用离散元法分析颗粒系统能量损耗需先确定齿轮啮

合刚度对颗粒系统的激励。通过刚柔体动力学仿真

分析各齿轮的运动，得到不同系统参数的从动轮角

加速度和角速度的变化，再将刚度激励导入到离散

元法中。 

表 7  主动轮转速为 500 r/min时系统离散元计算参数 

系统参数 

阻尼器方案 转速 /(r/ min)  等效质量 e-a /kgM  等效刚度 e-a /(N/m)K  等效阻尼 e-a /(N s/m)C   

方案(a) 500 2.012 94.17 10  183.2 

方案(b) 500 1.750 93.65 10  159.7 

方案(c) 500 2.809 95.81 10  255.6 

方案(d) 500 3.704 96.64 10  314.8 

颗粒参数 

接触类型 恢复系数   法向阻尼比   剪切阻尼比 s  摩擦因数   

颗粒-颗粒 0.7 0.015 0.015 0.2 

颗粒-阻尼器壁 0.7 0.015 0.015 0.2 

 

配置阻尼器方案(a)的齿轮动力学模型如图 7所

示。根据齿轮运动情况，在主动轮和从动轮上施加

旋转副，定义啮合齿轮之间的接触，然后使用 STEP

函数在主动轮上添加转速驱动，在从动轮上添加负

载。对齿轮相关参数进行设定，由于齿轮材料相同，

从而有弹性模量 1 2 206 GPaE E  ，泊松比

1 2 0.3   。动力学模型仿真时间设置为 1 s，步

长设定 0.000 1 s。 

 

图 7  齿轮系统动力学模型 

由于单双齿交替啮合，齿轮间存在冲击使得齿

轮的转速呈现波动,这种激励反映在从动轮的角速

度和角加速度的变化上。 

图 8 显示了配置阻尼器方案(a)的齿轮转速为

500 r/min时，不同载荷下从动轮的角速度随时间的

变化。从图 8 可以看出三级载荷( 36 000 N mm )时

从动轮的角速度波动比一级载荷( 3 400 N mm )时

的要大。载荷越大，单双齿交替啮合冲击越大，从

而使得角速度波动幅值越大。 

 

图 8  从动轮角速度变化 

角加速度的大小能够直接反映激励的强弱。在

主动轮转速固定，从动轮所受载荷变化时，角加速

度的大小会发生变化。图 9为角加速度变化与载荷

等级的关系，能够明显看出随着齿轮所受载荷增加，

齿轮角加速度越大，说明齿轮啮合时的冲击加剧。 

图 10 为不同载荷下不同阻尼器配置方案的齿

轮加速度均方根值的对比。阻尼器的配置方案不同，
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其结构刚度发生变化，从而使得在相同工况下，不

同方案的齿轮动刚度不同，直接表现为加速度值的

大小。方案(a)、(b)、(c)阻尼孔总体积相同，但是阻

尼孔直径和个数不同。从图可知，这三种方案的静

刚度相差不大。而方案(d)阻尼孔总体积最大，齿轮

质量最小，使得齿轮(d)的静刚度最低，静刚度影响

齿轮的本体(整体)振动，那么振动位移就会加大，

从而导致振动加大。故方案(d)的加速度均方根值要

大于其他三种方案。 

 

图 9  角加速度与载荷的关系 

 

图 10  500 r/min不同载荷时各齿轮模型加速度均方根值 

2.3  时间步长的确定 

利用离散元计算颗粒系统能耗，需要根据颗粒

参数确定时间步长来追踪颗粒间的碰撞和摩擦；确

定时间步长是离散元方法的关键问题之一，时间步

长是每两次计算的时间差，固定的时间步长能够保

持计算过程的连续性。时间步长选取的太小，会增

大计算量，选取的太大，会影响计算结果的准确性。

通常时间步长采用 Rayleigh时间步长 

 
1

2 1
R π (0.1631 0.8766)T R

G

     
 

 (14) 

式中，R  为颗粒半径；  为颗粒密度；G为剪切

模量； 为泊松比。实际使用过程取这个额定时间
步长的 20%～40%左右，本文选取 Rayleigh时间步

长的 20%作为离散元计算的时间步长。 

2.4  耗能计算 

通过离散元法能够准确分析颗粒的运动，当齿

轮高速转动时，由于颗粒受到离心力的作用大于重

力的影响，颗粒都是紧贴在孔壁上运动。但在低速

时，颗粒由于重力的影响其运动规律随齿轮转动呈

现出与高速不同的状态。颗粒在齿轮啮合过程中的

运动如图 11所示，图中颗粒不同的灰度代表了当前

的运动速度，浅色代表低速，深色代表高速。可以

看到运动过程中颗粒的速度是不断在变化的。 

 

图 11  颗粒运动过程 

本文统计了齿轮三个啮合周期内，各方案阻尼

孔中颗粒碰撞次数和颗粒阻尼的能耗。在 500 r/min

一级载荷下，一个啮合周期内颗粒能量耗散统计过

程如图 12所示。 

 

图 12  颗粒系统能量损耗统计 

一级载荷下一个啮合周期内，各阻尼器配置方

案齿轮系统中颗粒碰撞次数如表 8所示。 
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表 8  颗粒碰撞次数 

阻尼器配置方案 方案(a) 方案(b) 方案(c) 方案(d)

100 r/min 14 959 17 825 18 234 11 578 

500 r/min 5 486 5 678 5 980 4 216 

1000 r/min 1 373 1 570 1 934 1 011 

 
根据上述能量统计过程，各齿轮模型的颗粒  

系统在一级载荷、不同转速下的能量损耗如图 13

所示。 

 

图 13  一级载荷颗粒系统能耗 

从图 13 可知，对于同一种阻尼器方案的齿轮

结构，随着转速增加，齿轮在啮合传动过程中，颗

粒系统能量损耗增大。但结合表 8可以看到，随着

转速增大，颗粒之间的碰撞次数在一个啮合周期内，

颗粒的碰撞次数是减小的。因为转速增大，一个波

动周期的时间缩短。即便如此，颗粒系统总能耗并

未减小。颗粒系统总能耗与颗粒碰撞次数以及单次

碰撞的能量损失有关，随着转速增加，在一个啮合

周期内颗粒之间的碰撞次数减小但是总能耗增加。

这个现象表明：随着转速增加，颗粒之间单次碰撞

的能量损失也迅速增加。转速的增大增加了颗粒相

互碰撞的法向力，使得单次碰撞能量损耗和摩擦耗

能都增大。 

转速对于不同阻尼器配置方案齿轮结构内的

颗粒系统耗能影响程度不同。从图 13可以看出，在

转速低于 500 r/min时，四种齿轮结构内的颗粒系统

能耗都较低，而且相差不大。其原因是颗粒系统在

低转速下，颗粒之间的碰撞不够激烈，颗粒的碰撞

摩擦耗能尚未较好的发挥。随着转速增加，方案(d)

齿轮内的颗粒总耗能增加速度最为缓慢，其他几种

方案阻尼孔内的颗粒总能耗增加较快。其原因在于，

方案(d)的阻尼孔直径较其他几种齿轮的阻尼孔都

大，在填充相同数量的颗粒时，方案(d)的阻尼孔内

的颗粒填充率最低，使得齿轮在相同的工况下，阻

尼孔中的颗粒相互之间的碰撞次数和摩擦耗能降

低，使得其总能耗低于其他几种方案。 

从图 13也能看出，在转速大于 500 r/min时方

案(c)阻尼孔内的颗粒系统能耗最大，说明在较高转

速下，方案(c)阻尼孔内的颗粒碰撞和摩擦最充分，

从而其能耗最大。方案(a)和方案(b)阻尼孔内的颗粒

系统能耗居中，方案(b)的能耗略高于方案(a)。因为

方案(a)方案(b)的颗粒填充率相同，但方案(b)的阻尼

孔个数较方案(a)多，可发挥阻尼效应的颗粒更多，

且两种方案静刚度相差不大。 

图 14 为二级载荷(14 000 N mm )下各阻尼器

配置方案的颗粒系统能耗与转速的关系。二级载荷

下各齿轮结构内的颗粒阻尼耗能趋势和一级载荷下

的趋势一样，都是转速低于 500 r/min时颗粒阻尼耗

能较低。方案(c)的颗粒阻尼在转速较高的时耗能最

大，方案(d)内的颗粒系统耗能最小。 

 

图 14  二级载荷颗粒系统能耗 

结合图 13、14 可知，二级载荷下各齿轮的能

耗相对于一级载时有所提升， 因为载荷变大时，齿

轮的时变啮合激励变大，颗粒在阻尼孔内的运动相

对于一级载荷时更为激烈，碰撞和摩擦耗能增加，

从而使得总能耗增加。 

根据以上的分析可知，颗粒系统在齿轮传动离

心场中的减振耗能效果与阻尼器配置方案、齿轮转

速和载荷有很直接的关系。在低速时，四种方案阻

尼孔内的颗粒系统耗能都比较低，当转速较高时，

方案(c)阻尼孔内的颗粒系统能耗最大，方案(a)、方

案(b)的颗粒系统能耗次之，齿轮(d)内的颗粒系统能

耗最小。对比分析方案(a)、(b)、(c)可知，在阻尼器

总体积相同且齿轮结构静刚度相差不大时，阻尼器

个数越多，颗粒系统能耗越大。对比分析方案(a)和

方案(d)可知，在阻尼孔直径相同，填充一定数量的

颗粒时，阻尼孔个数越多颗粒系统总能耗越小。对

比分析方案(c)和方案(d)可知，当阻尼孔个数相同，

阻尼孔直径越大颗粒系统能耗越小。阻尼孔个数相
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同，填充一定数量颗粒时，阻尼孔直径越大颗粒填

充率越低，使得可活动的颗粒间的碰撞几率下降，

颗粒在阻尼孔内发生的碰撞和摩擦耗能减小，从而

总的能耗下降。 

3  试验验证 

试验装置由科承公司的 GCL-100A型齿轮试验

台，Benetech公司的无线传感器，北京东方所的信

号采集仪以及试验齿轮等构成，系统示意图如图 15

所示。 

 

图 15  试验系统示意图 

齿轮试验台采用机械封闭能量流试验方式，可

将能量封闭回传，所需动力功率大幅减小，可做重

复试验。试验系统如图 16所示，试验齿轮为外挂悬

臂式布局，齿轮箱端盖拆卸后，可以很方便地拆装

齿轮，无须拆卸轴和轴承，降低了因试验操作带来

的误差，如图 16所示。 

 

图 16  试验系统 

为了测得齿轮传动时的振动情况，将三向无线

加速度传感器 A103 布置在最接近试验齿轮的轴承

端盖上，如图 16所示。该传感器可同时采集 X、Y、

Z 三个方向的加速度信号，加速度信号传送到数据

采集仪进行采集和处理。 

试验齿轮采用直齿轮，四种方案齿轮的材料、

模数、齿数、压力角、齿宽等参数均与表 2相同。

方案(a)在腹板上有 4个 18 mm 阻尼孔，见图 17a。

方案(b)在腹板上有 6 个 16 mm 的阻尼孔，见图

17b。方案(c)上有 8个 13 mm 的阻尼孔，见图 17c。

方案(a)、(b)、(c)的阻尼孔总体积大致相等，在填充

相同总数的颗粒时，能够保证试验时三个方案阻尼

孔内的颗粒填充率一致。方案(d)的阻尼孔总体积是

其他齿轮的两倍，如图 17d所示。各齿轮两侧各有

四个 4.5 mm 的螺纹孔，阻尼颗粒填充好后，用螺

丝将齿轮两侧挡环固定，保证试验时在齿轮离心场

中颗粒不泄露。 

 

图 17  试验齿轮 

试验采用的颗粒材料为不锈钢颗粒，直径为 4 
mm，填充的颗粒总质量为 55 g，在一次试验中将
这些颗粒均分到各阻尼孔中，以保证齿轮旋转时的

动平衡。 

由于在启停机阶段存在共振等原因，齿轮动态

试验台会有不稳定信号，待转速和载荷达到设定值

后延迟 20 s，开始记录试验数据。试验时对每一种
齿轮结构一种工况试验 5次，取 5次试验结果的平
均值。 

试验测得的数据为各振动方向的速度值(通过
加速度传感器采集的数据积分得到)，减振系数

i 0

0

E E
D

E


 , 其中 0E 为未加颗粒的齿轮系统的总

动能， iE 为加入颗粒后系统的总动能，有

2
0 t t0

1

2
E M V ，

2
i t ti

1

2
E M V 。其中 tM 为系统质量，

从而有 

 
2 2 2 2 2 2

ti-x ti-y ti-z t0-x t0-y t0-z

2 2 2
t0-x t0-y t0-z

( ) ( )V V V V V V
D
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    


 
 (15) 
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图 18 用双坐标显示了一级载荷时，不同方案

齿轮-颗粒系统在不同转速下的试验减振效果和理

论计算能耗的对比。左边纵坐标对应理论计算，右

边纵坐标对应试验测试。 

 

图 18  一级载荷时试验与理论计算对比分析 

如图 18 所示，对不同的方案，试验测得的减

振效果与阻尼孔内的颗粒系统能量损耗趋势一致。

所有方案在低转速下填充颗粒阻尼后的减振效果较

差，因为低转速时，齿轮单双齿啮合引起的齿轮冲

击较小，颗粒在齿轮阻尼孔中碰撞和摩擦耗能较小，

颗粒阻尼的作用还没有较好的发挥。随着转速的增

加，颗粒阻尼的减振效果都明显的增加。 

理论计算和试验都证实了方案(d)的减振效果

相较其他几种方案，减振效果最差。其原因在于方

案(d)的齿轮结构与其他几种方案的齿轮结构相差

较大，其阻尼孔直径较方案(b)、(c)的大，阻尼孔个

数较方案(a)的多，使得其齿轮静刚度减小。同样的

工况下，根据图 10 可知，方案(d)传动过程中从动

轮的角加速度要大于其他方案。并且方案(d)阻尼孔

中颗粒填充率较其他方案下降了百分之五十，导致

颗粒碰撞几率下降，颗粒碰撞和摩擦耗能减小，故

其耗能和减振效果较其他几种方案差。 

添加颗粒阻尼的方案(c)减振效果最佳，一方面

是齿轮结构较方案(d)静刚度大。另一方面，在离心

力作用下，大部分颗粒处于挤压状态，能够活动的

颗粒只是表层的部分颗粒，在填充相同数量的颗粒

时，颗粒分散在八个直径较小的阻尼孔内，使得活

动的颗粒数增加，颗粒系统能够更加充分的发挥碰

撞和摩擦耗能。在相同工况下，根据表 9可知方案

(c)阻尼孔内的颗粒碰撞次数比其他几种齿轮结构

的要多，使得其颗粒系统耗能大，故而减振效果    

最佳。 

从图 18 可知理论计算的能量损耗值和试验减

振效果的总体趋势一样，这说明该理论模型能够正

确的分析不同阻尼器配置方案对于齿轮传动系统动

特性的影响。这对于颗粒阻尼在齿轮传动离心场中

的应用有很好的指导意义，为齿轮结构颗粒阻尼减

振提供理论基础。 

4  结论 

当前齿轮传动的发展日趋高速化和大功率化，

所处的动力学环境比以前更加恶劣，齿轮传动结构

的振动特性和稳定性越来越受到关注。本文根据离

散单元法，分析了不同阻尼器配置方案对齿轮传动

系统动特性影响机理。仿真计算和试验都显示颗粒

阻尼在离心场中能够有效地减小齿轮系统的振动。

揭示了不同的阻尼器对于颗粒系统减振效果的影

响，齿轮传动中阻尼器配置方案是影响颗粒阻尼耗

能减震的一个重要影响因素。 

(1) 在设计时不仅需要分析阻尼器方案对齿轮

结构静刚度和振动激励的影响，还要考虑颗粒的填

充率对耗能的影响。 

(2) 试验和理论计算都表明：阻尼器配置方案、

转速、载荷决定着齿轮振动激励，同时也决定着颗

粒在阻尼孔内的运动激烈程度，从而影响了颗粒系

统的耗能减振效果。对于同一种阻尼器配置方案，

当载荷一定时，颗粒系统的减振效果随着转速增加

而增加；当转速固定时，随着载荷增加颗粒系统的

耗能增加。通过试验和仿真对比验证了分析的正   

确性。 

(3) 填充相同数量颗粒的情况下，阻尼器总体

积相同且齿轮结构静刚度相差不大时，阻尼器个数

越多颗粒系统能耗越大；当阻尼孔直径相同时，阻

尼孔个数越多颗粒系统总能耗越小；当阻尼孔个数

相同时，阻尼孔直径越大颗粒系统能耗越小。这些

结论将为颗粒阻尼在离心场中的应用提供重要的理

论依据。 
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