
超声珩齿圆锥形变幅器动力学特性

王时英，李向鹏，张春辉
（太原理工大学机械工程学院，山西 太原 030024）
摘要：为获取非谐振单元超声珩齿变幅器动力学特性，本文根据Mindlin理论及建立的变幅杆和中厚圆环板的力耦合条件，推导了变幅器的频率方程和位移振幅方程，利用MATLAB软件求出了变幅器设计参数和位移振幅的数值解。有限元分析及动力学实验得到的谐振频率和位移振幅与数值解一致。
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Abstract：In this paper, to obtain the dynamical characteristics of non-resonance structure in ultrasonic gear honing, the frequency equations and displacement amplitude equations of the transformer were derived by means of Mindlin’s theory and force coupling conditions of the cone horn and moderately thick annular plate. Then, the numerical solutions of the transformer’s design parameters and displacement amplitude were solved by using MATLAB software. The results from finite element analysis (FEA) and dynamical experiment are consistent with the numerical solutions of the frequency equations and displacement amplitude equations 
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引  言
超声珩齿是将超声振动切削技术应用于齿轮精密加工的一项技术，利用超声珩磨加工能够提高珩磨效率并有助于齿轮修形，有效地减少堵塞，减小加工过程中的珩磨力、提高加工效率、加工精度和增加珩轮寿命，对于超声珩齿复合加工的研究有很好的理论价值和应用前景[1]。在超声珩齿振动系统中，位移振幅是表征振动系统输出声功率大小的重要性能指标，被加工工件齿轮的位移振幅对超声珩齿质量和珩磨轮的寿命有非常重要的影响，只研究变幅杆和工件齿轮组成的变幅器的谐振频率往往是不够的，所以对于超声珩齿振动系统的动力学特性研究有着重要的理论意义和应用价值。
现有的超声振动系统动力学特性研究主要分为以下几类：一是在超声钻孔等中使用的加工工具头尺寸较小，可以将其忽略，此时振动系统的动力(学特性研究就转化为变幅杆的研究；二是在超声珩
磨等中使用的珩磨轮等盘类零件，其尺寸较钻孔等
超声复合加工中工具头尺寸和质量都大的多，在振动系统动力学特性研究时不能被忽略，此时按照全
谐振理论，振动系统的动力学特性研究就转化为变幅杆和珩磨轮等盘类零件的单独研究[2-8]。但是超声珩齿中齿轮参数的任意性决定了其不全是全谐振负载，这将使整个系统难以达到全谐振理论的要求，因此，在对振动系统进行动力学特性研究时必须将变幅杆和齿轮联合起来进行全面考虑。王时英、吕明等基于经典薄板理论来研究超声振动系统动力学特性，引入了变幅器的非谐振理论方法，该理论方法很好地解决了薄圆环板类齿轮变幅器的设计问题，并且同时研究了工件齿轮的振幅问题[8-13]。但是，很多齿轮的厚径比处于中厚板理论范围之内（厚径比大于1/5，小于1/2），基于经典薄板理论来研究超声珩齿振动系统动力学必然在工程实际应用中存在局限性。齿轮是典型的圆板类零件，其动力学特性和圆板类似，许多文献对单个厚圆板的振动特性进行了研究。Mindlin等在经典薄板理论的基础上考虑了剪切变形和转动惯量，形成了中厚板理论，该理论很好地兼容了薄板理论[14]；潘晓娟等研究了厚圆盘弯曲振动过程中厚圆盘的频率方程和位移振幅问题[15]；朱林等对超声振动系统中弯曲振动圆盘的振动特性进行了试验研究；Hyeongill Lee等分别用薄盘和厚盘理论研究了环盘的弯曲振动的谐振频率和位移振幅问题[16]；Sh.Hosseini-Hashemi等基于三阶剪切变形理论求出不同边界条件下厚圆板频率方程和横向位移方程[17]；J.-B.Han等用不同积分函数数值分析方法来研究厚圆盘轴对称自由振动动力学特性问题 [18]。
本文采用非谐振单元超声珩齿振动系统设计方法，根据现有文献的研究成果，推导了圆锥形变幅杆与中厚圆环板[19]组成的变幅器的频率方程和位移振幅方程。利用MATLAB软件求出了变幅器设计参数和位移振幅的数值解，并用有限元方法进行了验证，二者求出的变幅器谐振频率和位移振幅非常接近。在此基础上, 对变幅器进行了动力学实验, 测量的谐振频率和位移振幅与上述两种方法的结果一致。
1超声珩齿振动系统数学模型的建立
超声珩齿振动系统结构如图1所示，将替代心轴和尾座安装在珩齿机上，通过换能器和变幅器的连接实现超声振动，套筒用轴承固定在夹具体上，夹具体固定在珩齿机工作台上，齿轮通过螺母固定在变幅杆上。为了保证振动系统刚性保留珩齿右端顶尖，加工时珩轮带动被加工齿轮及整个振动系统高速旋转。变幅杆与齿轮组成的变幅器的系统数学模型，如图2所示。取极坐标系r，θ，z。其中R1、R2、R3、R4、L、h为变幅器结构参数。 
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图1 超声振动系统图
Fig.1 Vibration system of ultrasonic honing
[image: image2.png]FIXT




图2 变幅器几何模型图
Fig.2 Geometrical model of amplitude transformer
对于超声珩齿振动系统，为获得良好加工效果，要求齿轮作零节径轴对称横向振动。齿轮的简化模型中厚圆环板横向弯曲振动时，其位移方程为[14]：
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其中：
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式中，A1，A2，B1，B2为积分常量，J0是0阶第一类Bessel函数，Y0是0阶第二类Bessel函数，h为厚度，kτ=12/π2，D为弯曲刚度，D=Eh3/12(1-μ2)，μ为泊松比，G为剪切模量,E为弹性模量，ρ为密度,ω为圆频率。
圆锥形变幅杆的位移方程为[20]
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式中，C,D为积分常数，α=(N-1)/NL，N=R3/R4，k为圆波数, k=ω/c=2πf/c，f为振动系统频率，c为纵波在变幅杆中传播速度，
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2 超声珩齿变幅器的动力学特性分析
①、被加工齿轮作横向弯曲振动，且外缘作自由振动，所以它的边界条件为：
当r=R1时，有弯矩：MR1=0 
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其中：
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可得：
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(3)
当r=R1时，剪切力：QR1=0 
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可得

[image: image11.wmf](

)

(

)

0

,

,

1

0

1

0

2

1

=

¢

+

¢

å

=

�

R

Y

B

R

J

A

i

i

i

i

i

i

i

d

s

d

s

      (4)     
②、变幅杆与被加工齿轮交界部分边界条件为：在固定螺母的外圆直径处，变幅杆和螺母的连接刚度远大于齿轮的弯曲刚度，变幅杆与被加工齿轮内缘可以看作刚性联接，此处被加工齿轮（中厚圆环板）相当于固定端。
当r=R2时，有( R2=0
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可得                                              
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      (5)
被加工齿轮（中厚圆环板）与变幅杆结合处的力相等，即

[image: image14.wmf]L
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中厚圆环板内孔面单位弧长所受剪力为：
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所以中厚圆环板内孔面所受剪力为： 
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变幅杆右端(z=L)所受力为：
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由边界条件可得到
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 (6)
当z=L，r=R2时，变幅杆位移等于齿轮的位移

[image: image19.wmf](

)

）

（

2

R

w

L

=

x


可得到
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③、因圆锥型变幅杆左端为振动位移最大值，所以它的边界条件为：
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可得到：
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上述(3)～(8)6个方程可看作是关于的A1，A2，B1，B2，C，D待定系数方程组，由于待定系数不全为零，要得到非零解，所以上述方程组的系数行列式等于零。
式（9）即为变幅器的频率方程，它为超越方程，采用求数值解的方法求解。其中(是无量纲量，表示系数行列式在不同谐振频率和变幅杆长度值时的值。通过改变谐振频率和变幅杆长度使得频率方程误差(=0，此时的谐振频率值和长度值便是频率方程的数值解。         
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  （9）                   
3 超声珩齿变幅器位移振幅特性分析
超声珩齿变幅器的变幅杆左端与换能器相连，设换能器输出端的位移幅值为：( (0)=(0，则变幅杆左端的位移满足如下
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由上可以得到：
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利用式（8）可以得到
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所以此时变幅杆的位移表达式方程为：
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联立等式(3)～(6)可以求得系数
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 （11） 
再将上式求得的系数代人(1)即可求出中厚圆环板的位移方程。
4 变幅器设计计算及分析
取某印刷机的标准直齿轮进行计算，其模数m=2，齿数z=60，变幅器的参数为：R1=60mm， h=18mm，R2=4.5mm，R3=10mm，R4=28mm，其中R4由所使用换能器决定。材料选用45钢，常数为： E=2.092×1011N/m2，μ=0.29，ρ=7.81×103kg/m3，变幅杆大端的输入振幅(0=8μm。设定振动系统的频率范围为：f=10kHz～35kHz，变幅杆长度范围为:L=10mm～300mm。把上述参数代入式（10），在MATLAB软件中编程，绘制出频率方程误差(与谐振频率fm和变幅杆长度L的关系曲面。如图3所示。可以看出,由于在误差为零的平面上边有峰出现，下边有谷出现，所以频率方程解的误差曲面上有许多零点，说明在研究的参数变化范围内有许多变幅杆长度及对应频率满足方程的解。
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图3频率方程解的误差(与频率f和长度L的关系

Fig.3 Relational graph of solution errors(,
frequency f and length L             [image: image30.jpg]TE2EIRE A
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  图4 f=20kHz时频率方程的误差(与长度L的关系曲线图
Fig.4 Relation between solution errors ( 
and the length of horn L for f=20 kHz

为了进一步确定设计参数，根据实验设备条件，设计振动系统工作频率为fm=20kHz，变幅杆长度范围为L=30mm～300mm。用MATLAB绘制频率方程解的误差(与谐振频率fm的关系曲线如图4所示。可以看出，系数行列式的解曲线与误差为零的直线有交点，图中的交点即为频率方程的数值解。限于计算机的精度，当误差仅为1.588×e-11时，可以得到长度L=183mm，即得出变幅杆的设计长度。
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图5  变幅杆位移振幅随其长度的关系曲线图
Fig.5 Relation between displacement amplitude
 and the length of horn L  
超声珩齿振动系统的动力学特性对加工效果影响很大，其中位移振幅是其中的最重要参数之一，为此可以用式(10)、式(1)(代入式(11)求得的系数)对超声珩齿变幅器的位移振幅进行了数值分析，可以分别得出变幅杆和中厚圆环板的位移振幅与其几何尺寸的关系。从图5可以看出，变幅杆位移振幅有一个零点，即为其节点位置，距变幅杆左端41 mm处；变幅杆与中厚圆环板联接处的位移振幅相等，说明由于力耦合原因，将变幅杆的纵向位移振幅转换为中厚圆环板的横向位移振幅。从图6可以看出，中厚圆环板振动位移有两个零点，因此只有两条环形节线，位置在半径8mm和48 mm处，中厚圆环板的输出位移为5.633μm。
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图6  中厚圆环板位移振幅随其半径的关系曲线图
   Fig.6 Relation between displacement amplitude and the radius of medium thick annular plate R
5 变幅器结构的动力学仿真
为了对设计结果的正确性及其精度进行验证，以确保制造的变幅器谐振频率在超声振动系统的谐振频率调节范围内，利用有限元软件ANSYS对变幅器进行动力学仿真。通过模态分析确定变幅器的各阶谐振频率，从中选取与理论计算频率相近的数值，检验其振型是否与超声珩齿振动系统所要求的振型一致，可得到振型图如图5所示。在此基础上对变幅器进行谐响应分析，可以得到如图8和图9所示的变幅杆和中厚圆环板的位移振幅与其几何尺寸的关系曲线图。
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图7 变幅器振型图
Fig.7 Model shape of transformer
    从ANSYS模态分析来看，在频率fA=20.194kHz时，变幅杆作纵向振动，与变幅杆相连的中厚圆环板作横向弯曲振动，与理论设计频率相0.193KHz，误差仅为0.965%。由图8和图9可以看出，变幅杆和中厚圆环板的位移振幅和理论分析基本一致。有限元法与理论计算结果虽然存在一定的误差，但是误差值还是在允许的范围之内。
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图8  变幅杆位移振幅随其长度的关系曲线图
Fig.5 Relation between displacement amplitude 
and the length of horn L
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图9  中厚圆环板位移振幅随其半径的关系曲线图
 Fig.6 Relation between displacement amplitude 
and the radius of medium thick annular plate R
误差产生的来源主要有以下方面：
（1）ANSYS对齿轮进行有限元分析时候，软件系统的精度（如网格的划分）会对结果有一定的影响；
（2）变幅器的装配模型是中厚圆环板与变幅杆用螺栓联接的，而不是理论分析时整体结构。
6实验验证
为了验证上面结论的正确性，按照理论设计的结构尺寸，采用45钢加工中厚圆环板和圆锥形变幅杆，按图1所示，用螺钉联接后形成变幅器，注意在所有接触面涂抹适量的凡士林,以减小声波在接触表面的反射。实验过程中应该使变幅器的连接紧密合理，以消除啸叫声。在中厚圆环板上均匀地撒上120#碳化硅砂粒，稍加振动，中厚圆环板上砂粒迅速聚集，形成如图10所示的两条圆形节线，其中靠近外边缘的节线比较规则和明显，其半径为49mm；而靠近螺母的节线比较零散，这是由于其半径小于螺母半径而使砂粒聚集到螺母周围造成的。说明其的确在进行纯圆节线的弯曲振动。通过超声发生器可以读出其谐振频率为19.183kHz，与理论设计频率很接近，其误差仅为4.1%。在此基础上采用了如图11所示位移振幅测试装置[21-22]，为测量中厚圆环板的振动特性，在上面布置测试点，即确定千分表的位置，以便于测量中厚圆环板上不同点处的位移振幅。实验过程中应该使千分表座的所有螺栓连接紧密，以避免表针在实验过程中的漂移。对所有测试点进行测试，可得如图12 所示中厚圆环板位移振幅随其半径的关系曲线图。
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图10  中厚圆环板振动的圆形节线
Fig.10 The nodal lines of plate for medium thick annular plate
             [image: image37.png]



图11 中厚圆环板位移振幅测试装置
Fig.11 The test equipment of displacement amplitude
 for medium thick annular plate
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图12 中厚圆环板位移振幅随其半径的关系曲线图

Fig.12 Relation between displacement amplitude 
and the radius of medium thick annular plate R
将中厚圆环板理论分析、有限元仿真和实验测试所得位移振幅进行对比分析。如图13所示，三条曲线变化趋势是一致的，但是半径从10mm到35mm时，相对误差比较大。其主要原因是理论分析和有限元仿真时，将组成变幅器的变幅杆和中厚圆环板看成整体结构进行分析，而在实验中变幅杆、中厚圆环板是由螺栓联接的，非整体结构；并且变幅杆小端半径R3为10mm，大于螺帽半径8mm，导致中厚圆环板与变幅杆小端接触部分未被全部紧固，使中厚圆环板在半径为10-35mm的实验位移振幅与理论分析和有限元分析误差较大，在螺帽有效紧固部分的位移振幅误差较小，而在未紧固部分接触面发生突变，导致位移振幅曲线发生偏移，但半径增加到35mm时，螺纹连接结构的影响逐渐变小而使误差减小，三个曲线重合。
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其中：[image: image40.jpg]


表示理论分析曲线，[image: image41.jpg]


表示有限元仿真曲线，[image: image42.jpg]


表示实验测试曲线
[image: image43.emf]
图13 中厚圆环板位移振幅随其半径的关系曲线图

Fig.13 Relation between displacement amplitude 
and the radius of medium thick annular plate R
除了以上原因，误差产生的来源还有以下方面：
（1）实验中实际使用的变幅器材料参数与理论计算时采用的有一定的误差；
（2）实验仪器精度对实验准确性也会有影响；
（3）实验系统中厚圆环板与变幅杆是用螺栓联接的，而不是理论分析中的整体结构，而且加上螺栓等结构的质量，使振动频率减小。
（4）实验过程中变幅器是连接在传振杆上，变幅杆的输入位移振幅与理论分析之间存在误差，使测试位移振幅减小。
7结论
(1) 超声珩齿振动系统中，位移振幅是表征振动系统输出声功率大小的重要性能指标，只研究变幅杆和工件齿轮组成的变幅器的谐振频率往往是不够的，必须将谐振频率和位移振幅全面研究。
(2) 由于齿轮的传递功率特性，其具有足够的强度，此时厚径比已经不在经典薄板理论的范围，应该使用Mindlin中厚板理论对超声珩齿变幅器进行动力学特性研究；
(3) 本文采用千分表测试位移振幅的方法，由于所需测量中厚圆环板位移振幅大于千分表的最小刻度值，实验数据相对误差不大，故实验精度达到了测试位移振幅的要求； 

(4) 在超声珩齿振动系统设计时，非谐单元变幅杆和齿轮联合起来进行全面考虑对振动系统的进行动力学特性就行研究有重要的意义。有限元方法和动力学实验均证明本文的方法达到了生产应用要求，是一种有效的超声珩齿振动系统的动力学特性研究方法。
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