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摘要:为了提高陀螺转子组件的动态性能,
 

采用计算机辅助工程(Computer
 

Aided
 

Engineering,
 

CAE)技术考察了

某陀螺仪陀螺转子组件结构的模态响应以及应力响应,
 

对陀螺转子组件结构进行了轻量化设计,
 

并对优化前后陀

螺转子组件的动态性能进行了仿真和试验结果的双重对比分析.
 

仿真结果表明:
 

优化后陀螺转子组件的模态频率

相比优化前陀螺转子组件的模态频率提升较大,
 

前4阶模态频率平均优化率达到了27.5%;
 

优化后陀螺转子组件

的最大应力值相比优化前陀螺转子组件的最大应力值显著降低,
 

其中沿X 轴向加载时的优化率为41.1%,
 

沿Z 轴

向加载时的优化率为54.6%.
 

试验结果表明:
 

优化后陀螺仪的正交摆性引起的漂移Y1 和轴向质量不平衡引起的漂

移Y2 相比优化前分别提升了63.0%和84.3%.
 

仿真结果与试验结果具有一致的评价,
 

为动力调谐陀螺仪的产品开

发和可靠应用提供了重要支持.
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In
 

order
 

to
 

improve
 

the
 

dynamic
 

performance
 

of
 

gyrorotor
 

assembly,
 

the
 

modal
 

response
 

and
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stress
 

response
 

of
 

a
 

gyrorotor
 

assembly
 

structure
 

were
 

investigated
 

by
 

computer
 

aided
 

engineering
 

(CAE)
 

technology.
 

The
 

lightweight
 

design
 

of
 

gyrorotor
 

assembly
 

structure
 

was
 

carried
 

out,
 

and
 

the
 

dynamic
 

per-

formance
 

of
 

gyrorotor
 

assembly
 

before
 

and
 

after
 

optimization
 

was
 

compared
 

by
 

simulation
 

and
 

test
 

results.
 

The
 

simulation
 

results
 

showed
 

that
 

the
 

modal
 

frequency
 

of
 

the
 

optimized
 

gyrorotor
 

assembly
 

increased
 

sig-

nificantly
 

compared
 

with
 

that
 

of
 

the
 

pre-optimized
 

gyrorotor
 

assembly,
 

and
 

the
 

average
 

optimization
 

rate
 

of
 

the
 

first
 

4
 

modes
 

reached
 

27.5%.
 

The
 

maximum
 

stress
 

value
 

of
 

the
 

optimized
 

gyrorotor
 

assembly
 

re-

duced
 

notably
 

compared
 

with
 

that
 

of
 

the
 

pre-optimized
 

gyrorotor
 

assembly,
 

in
 

which
 

the
 

optimization
 

rate
 

was
 

41.1%
 

along
 

the
 

X
 

axis
 

and
 

54.6%
 

along
 

the
 

Z
 

axis.
 

The
 

experimental
 

results
 

showed
 

that
 

the
 

drift
 

Y1
 caused

 

by
 

the
 

orthogonal
 

pendulum
 

and
 

the
 

drift
 

Y2
 caused

 

by
 

the
 

axial
 

mass
 

imbalance
 

of
 

the
 

optimized
 

gyroscope
 

were
 

63.0%
 

and
 

84.3%
 

higher
 

than
 

that
 

of
 

the
 

pre-optimized
 

gyroscope,
 

respectively.
 

The
 

sim-

ulation
 

results
 

were
 

consistent
 

with
 

the
 

test
 

results,
 

which
 

provides
 

important
 

support
 

for
 

the
 

product
 

de-

velopment
 

and
 

reliable
 

application
 

of
 

the
 

dynamically-tuned
 

gyroscope.

Key
 

words:
 

gyrorotor;
 

dynamic
 

performance;
 

computer
 

aided
 

engineering;
 

optimization

动力调谐陀螺仪是一种用于测量物体旋转运动和姿态的高精度传感器设备,
 

因其具有小尺寸、
 

高精

度、
 

长寿命和高可靠性等优点,
 

广泛应用于智慧农业、
 

航空航天、
 

船舶导航以及无人驾驶汽车等领域[1-2].
 

动力调谐陀螺仪通过挠性轴支撑陀螺转子,
 

并依靠内外挠性轴上4组正交细颈结构的弹性变形实现陀螺转

子偏转,
 

从而测量物体的角速率[3-4].
 

在这一工作过程中,
 

所产生的载荷均由与其相连的陀螺转子,
 

即挠性

接头上的细颈结构体所承受,
 

因此陀螺转子作为动力调谐陀螺仪的关键组件,
 

其结构性能至关重要.
 

目前

围绕动力调谐陀螺仪陀螺转子组件结构性能研究的公开文献较少,
 

在已有文献中,
 

吴瑾颖等[5]探究了挠性

陀螺仪扭杆细颈的刚度性能,
 

通过静力学分析和模态分析来查找不同尺寸参数挠性接头的关键受力位置,
 

结果表明扭杆细颈是挠性接头的最薄弱环节.
 

冯永星等[6]对单平衡环挠性接头的力学性能进行了分析,
 

探

究了不同倾角细颈结构的冲击响应和刚度性能,
 

结果表明当细颈倾角为44°时,
 

挠性接头的综合表现最好.
 

Xia等[7]提出了一种新型的数字化解耦双轴三平衡环微动力调谐陀螺仪,
 

并建立了该陀螺仪的力学和运动

学模型,
 

通过理论分析和ANSYS仿真分析对结构参数进行了优化,
 

验证了其可靠性.
 

事实上,
 

在实际应用

中,
 

陀螺仪面临着各种各样复杂的场景工况,
 

这对陀螺仪的动态特性提出了非常高的要求,
 

而上述研究尚

未涉及到复杂工况对结构真实影响的探究.
计算机辅助工程(Computer

 

Aided
 

Engineering,
 

CAE)技术目前已作为一种成熟且高效的研究手段

广泛应用于结构研究领域[8-9],
 

该技术被证实能够有效开展各种陀螺仪结构的动态响应特性研究,
 

并

能够提供良好的解决方案[10-13].
 

因此,
 

本文采用CAE技术来考察某陀螺仪陀螺转子组件结构的模态

响应以及应力响应情况,
 

基于得到的仿真结果对陀螺仪陀螺转子结构进行优化设计,
 

并与优化前结构

的仿真和试验结果进行比较,
 

以证实优化后陀螺转子结构的性能优势,
 

为动力调谐陀螺仪的产品开发

和可靠应用提供重要支持.

1 陀螺转子结构

某型号动力调谐陀螺仪的结构如图1所示,
 

主要由陀螺转子组件、
 

力矩器组件、
 

基座、
 

驱动电机组件、
 

电路板等组成.
 

该陀螺仪是一种用高速陀螺转子的动量矩敏感基座相对惯性空间绕正交于驱动轴的二自由

度角运动检测装置.
 

其中驱动电机组件为陀螺转子组件提供高速旋转的动力,
 

信号器用于检测基座相对于

陀螺转子组件自转轴的偏角,
 

并提供输出信号,
 

力矩器组件用于对陀螺转子组件施加控制力矩,
 

并使陀螺

转子组件进动或保持稳定方位.
 

陀螺转子组件结构将直接影响整个陀螺仪的角运动检测性能.
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1.
 

外壳;
 

2.
 

陀螺转子组件;
 

3.
 

力矩器组件;
 

4.
 

基座;
 

5.
 

驱动电机

组件;
 

6.
 

电路板;
 

7.
 

滚珠轴承;
 

8.
 

驱动轴;
 

9.
 

信号器.

图1 动力调谐陀螺仪结构示意图

陀螺转子组件作为动力调谐陀螺仪的关键部件,
 

其结构示意如图2所示,
 

包括内挠性接头、
 

外挠性接

头、
 

螺钉座、
 

调谐螺钉、
 

磁钢、
 

转动轮、
 

跟随转子.
 

其

中内、
 

外挠性接头与螺钉座以及外挠性接头与转动轮

采用激光焊接工艺方法保持其之间相对固定.
 

磁钢、
 

跟随转子与转动轮结构体采用胶接工艺方法保持其之

间相对固定.
 

调谐螺钉通过螺纹与螺钉座紧密配合.
 

当陀螺转子组件在旋转过程中受到外力时,
 

陀螺转子

组件会绕内(或外)挠性接头轴线发生偏转,
 

此时内

(或外)挠性接头细颈产生弹性变形.

2 陀螺转子组件动力学分析

2.1 动力学基本理论

陀螺转子组件可简化为质量 弹簧系统,
 

如图3
所示.

图中,
 

k为细颈结构静刚度;
 

c为细颈结构阻尼;
 

m 为承载的质量体,
 

该质量体m 包括转动轮、
 

磁钢、
 

1.
 

跟随转子;
 

2.
 

磁钢;
 

3.
 

转动轮;
 

4.
 

外挠性接头;
 

5.
 

调谐螺钉;
 

6.
 

螺钉座;
 

7.
 

内挠性接头.

图2 陀螺转子组件结构示意图

跟随转子、
 

螺钉座和调谐螺钉;
 

内外挠性接

头的细颈类似于连接在质量体m 上的弹簧.
整个陀螺转子组件的固有频率表达式

为[14-15]:

f=
1
2π

k
m

(1)

  作为有阻尼的质量 弹簧系统,
 

其动态

方程可表示为:

mx¨ +cx
·
+kx-f(x)=0 (2)

  假设该系统的振动由不同频率的简谐

振动组成,
 

令其解的形式为:

图3 陀螺转子组件简化模型

x=xmsin
 

(ωt+φ) (3)
式中:

 

xm 为振幅;
 

ω 为外部激励角频率;
 

φ 为振动相位角.
 

则有:

x¨ =-ω2xmsin
 

(ωt+φ) (4)

  陀螺转子组件在动态过程中的振幅如下[16]:

xm(ω)=
F(ω)

(k-mω2)2+(cω)2
(5)

式中:
 

F
 

(ω)为振动过程中的外部激励.
2.2 有限元模型建立

采用SolidWorks软件建立陀螺转子组件三维模型,
 

在此过程

中,
 

保证每个零件具体结构以及相对位置关系与实物一致.
 

陀螺

转子组件三维模型如图4所示.

将几何模型导入 ABAQUS有限元分析软件,
 

进行有限元网

格划分.
 

由于结构主要应力区域为内、
 

外挠性接头细颈部位,
 

为了
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图4 陀螺转子组件三维模型

获得准确的应力结果,
 

需要确保该部位网格足够致密且

具有高质量,
 

因此在细颈位置采用六面体网格单元划分.
 

由于陀螺转子组件各零件结构较为复杂,
 

具有较多细小

特征,
 

为了更好地适应各种结构的几何形状,
 

同时提高

前处理效率,
 

除细颈位置以外的其他结构区域采用四面

体网格划分.
 

最终划分的陀螺转子组件及细颈局部网格

模型如图5所示,
 

网格总单元数为154
 

608,
 

总节点数为

43
 

797.
 

此外,
 

考虑到细颈外形结构方向与绝对坐标系不

重合,
 

为了便于后期查看计算结果,
 

对细颈赋予材料坐

标方向,
 

局部材料坐标方向如图6所示(11,22,33),
 

其中11方向为内外挠性接头壁厚方向,
 

22方向为细

颈厚度方向,
 

33方向为细颈弯曲正应力方向.

图5 陀螺转子组件网格模型示意图

图6 细颈局部材料坐标方向示意图

2.3 输入参数与分析设置

内、
 

外挠性接头为陀螺转子组件的关键零件,
 

因此其材料选用高强度弹性合金3J33B.
 

该材料与

其他弹性合金相比,
 

所含合金元素较少,
 

却具有优

异的综合性能,
 

即具有较高的弹性极限、
 

大储能比、
 

低内耗、
 

较小的弹性模量温度系数、
 

良好的耐疲劳

性,
 

同时具有抗应力腐蚀和抗冲击性能,
 

并具有良

好的热稳定性和加工性能[17-18].
 

在 ABAQUS-Prop-

erty模块中设置各材料的密度、
 

弹性模量和泊松比,
 

详细参数见表1.
 

根据实际接触情况,
 

在 ABAQUS-

Interaction模块中设置所有零件之间接触关系为绑定接触(Tie连接).
 

根据实际安装要求,
 

陀螺转子组件

通过驱动轴固定在基座上,
 

驱动轴与内挠性接头相连,
 

因此在ABAQUS-Load模块中设置内挠性接头底

部为固支边界条件(Fixed约束),
 

并在该底部施加随机振动激励.
 

随机振动输入条件(PSD功率谱密度曲

线)如图7所示.
 

由图7可知,
 

随机振动条件施振频率最高为2
 

000
 

Hz,
 

因此模态分析主要关注2
 

000
 

Hz

以内的振型结果.
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表1 陀螺转子组件零件材料参数表

材料名称 密度ρ/(kg·m-3) 弹性模量E/MPa 泊松比v 用途

3J33B 8
 

100 186 0.33 内、
 

外挠性接头

W142 17
 

300 314 0.30 螺钉座、
 

调谐螺钉

1J22 8
 

200 216 0.30 转动轮

1J50 8
 

200 216 0.30 跟随转子

GYROS24 8
 

400 206 0.30 磁钢

图7 随机振动PSD曲线

2.4 动力学结果

2.4.1 模态结果

陀螺转子组件的模态分析结果如图8和

表2所示.
 

由模态分析结果可知,
 

结构的1~2

阶模态为陀螺转子绕相对2组正交细颈结构

连线的偏转,
 

该模态变形下挠性接头细颈为

单纯的弯曲振型,
 

且结构的1~2阶固有频率

不到30
 

Hz,
 

数值稍低;
 

结构的3~6阶模态同

样集中在细颈结构附近,
 

除相应的固有频率

不同外,
 

对应的正交细颈结构不再是单纯的

弯曲振型,
 

而是弯曲与扭转的组合振型,
 

对细

颈结构的动态性能要求更高.
 

上述振型结果也证实了挠性接头细颈为陀螺转子组件结构最薄弱的环节,
 

在后续的随机振动分析中需要额外关注.

图8 模态振型云图
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表2 模态频率与振型

阶数 固有频率/Hz 模态振型

1 28.6 内、
 

外挠性接头沿Y 轴向1阶弯曲

2 29.2 内、
 

外挠性接头沿X 轴向1阶弯曲

3 671.4 内、
 

外挠性接头沿Z 轴向1阶挤压

4 1
 

434.4 内、
 

外挠性接头沿X 轴向和Y 轴向1阶挤压

5 1
 

645.8 内、
 

外挠性接头沿Y 轴向1阶弯曲和Z 轴向1阶挤压

6 1
 

944.6 内、
 

外挠性接头沿X 轴向1阶弯曲和Z 轴向1阶扭转

2.4.2 随机振动结果

以上述模态结果为基础,
 

采用模态叠加法在ABAQUS/Standard软件中对陀螺转子组件进行随机振动

响应分析.
 

由于陀螺转子组件在实际工作环境中一直处于高速旋转状态,
 

且基于模态叠加的随机振动分析

不支持阻尼模态,
 

为了确定最危险的加载方向,
 

须对陀螺转子组件的不同姿态进行加载计算.
 

根据文献及

上述分析可知,
 

陀螺转子组件力学性能由细颈上的承载能力决定[6],
 

因此本文主要关注不同旋转角度姿态

加载情况下挠性接头细颈的应力分布.
随机振动载荷输入条件按照坐标轴方向进行加载,

 

为了节约计算资源,
 

在X 轴向加载时,
 

将陀螺转子

组件每转动30°计算一次响应,
 

考虑到陀螺转子组件结构的对称性,
 

只需计算0°~180°旋转角度范围内的姿

态即可.
 

Y 轴向加载与X 轴向加载类似,
 

不再重复计算.
 

当载荷方向为Z 轴向时,
 

不存在上述问题.
 

表3
给出了X 轴向和Z 轴向加载时,

 

陀螺转子细颈区域在不同角度姿态下随机振动响应的最大应力结果.
 

其

中,
 

R11,R22,R33 分别表示细颈局部材料坐标方向的均方根应力值.
由表3可知,

 

载荷方向沿 X 轴向加载时,
 

旋转角度30°为陀螺转子组件的最危险姿态,
 

此时陀螺

转子组件发生了弯曲与扭转的组合变形,
 

其中在33材料方向上的应力值最大,
 

其最大应力值R33 为

445
 

MPa.
 

当沿Z 轴向加载时,
 

最大应力值R33 为301.3
 

MPa.
 

在实际工作中,
 

随机振动载荷是一个

时间历程上的作用力,
 

内、
 

外挠性接头细颈会受到载荷的多次作用,
 

导致细颈位置疲劳损伤.
 

3J33B
金属材料的疲劳极限为685

 

MPa[19],
 

上述X、
 

Z 轴向最大应力值R33 对应的损伤值偏大,
 

细颈结构较

危险.
 

因此,
 

为了减小随机振动重复载荷作用的疲劳损伤,
 

须减小细颈位置单次载荷的数值大小,
 

从

而提高整个陀螺转子组件的动态性能.
表3 陀螺转子细颈随机振动响应应力值

类别 加载方向 R11/MPa R22/MPa R33/MPa

X 轴向 0° 56.45 121.7 372.3

30° 67.21 136.0 445.0

60° 61.53 123.3 408.1

90° 43.52 92.63 277.2

120° 38.99 87.09 265.1

150° 33.58 66.58 226.3

180° 56.43 121.6 372.3

Z 轴向 - 45.23 101.3 301.3

  注:
 

“-”表示该项不存在数值.

3 陀螺转子优化设计

根据广义胡克定律并结合式(5)可得陀螺转子组件的动刚度(位移阻抗)为:

kd(ω)= (k-mω2)2+(cω)2 (6)
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  结构的动刚度kd(ω)越大,
 

对应的结构响应振幅xm(ω)越小,
 

则细颈承受的应力越小,
 

因而相同量级

振动下,
 

陀螺转子组件的动态性能越高.
 

由式(6)可知,
 

陀螺转子组件的动刚度kd
 (ω)主要与结构静刚度

k、
 

阻尼c和外部激励频率ω 以及结构质量m 有关.
 

在一定的外部激励频率ω 下,
 

为了提高陀螺转子组件

的动刚度kd
 (ω),

 

可以增大结构静刚度k,
 

阻尼c以及减轻结构质量m.
 

当结构材料一定时,
 

由于结构静刚

度k是陀螺转子组件2倍频角振动引起的漂移误差主要因素,
 

增大结构静刚度k可能会带来更大的陀螺转

子组件漂移误差.
 

阻尼c与结构形状的关系很复杂,
 

难以直接通过提高阻尼c来改善陀螺转子组件的动刚

度kd
 (ω).

 

因此,
 

减少结构质量m 是提高陀螺转子组件动刚度kd
 (ω)最直接、

 

最高效的优化手段.

图9 转动轮优化前后对比图

结构质量m 为转动轮、
 

磁钢、
 

跟随转子、
 

螺钉座和调谐螺钉的总

质量.
 

改变磁钢的外形尺寸会影响

陀螺转子组件的磁性能;
 

改变螺钉

座和调谐螺钉的质量会影响陀螺

转子组件的调谐频率;
 

改变跟随转

子结构会影响陀螺仪信号输出;
 

同

样地,
 

改变细颈结构尺寸会严重影

响挠性接头的正弹性系数,
 

从而影

响陀螺转子组件的质量指标.
 

综合

考虑,
 

对转动轮结构进行轻量化设

计是减轻结构质量m 的最优选择,
 

通过降低转动轮质量,
 

能够降低转动轮的惯性矩,
 

进而减小细颈位置单次载荷的数值大小.
 

根据陀螺转子

组件结构实际情况,
 

结合图2和图4进行分析,
 

若考虑加大转动轮内圆直径来减小质量,
 

则会引起外挠性

接头几何外形的改变,
 

从而降低转动轮的结构强度;
 

若考虑去除转动轮与跟随转子配合处的部分材料,
 

则

会引起跟随转子几何结构改变,
 

从而影响陀螺仪的信号输出;
 

若考虑减小转动轮与磁钢配合处圆柱直径,
 

则会引起磁钢外形尺寸改变,
 

从而影响陀螺转子组件的磁性能;
 

若考虑减小转动轮最大外圆直径,
 

则会导

致转动轮外圆壁厚变薄,
 

极大地提高了加工难度.
 

因此,
 

转动轮的最佳减重区域聚焦在其上端面中心区域,
 

对该区域进行部分材料去除不会引起其他配合零件外形尺寸改变,
 

同时也不会对转动轮结构强度以及加工

难度产生影响.
 

综上,
 

本文选择对转动轮上端面中心区域的过渡圆尺寸进行扩大.
 

在优化设计过程中,
 

一

方面希望结构减重比例超过10%(此时过渡圆直径应大于14.0
 

mm);
 

另一方面考虑到薄壁零件的加工变

形以及结构强度要求,
 

结合结构应力预仿真结果、
 

产品设计准则以及工程师经验,
 

最小壁厚不应小于1
 

mm
(此时过渡圆直径不超过14.4

 

mm),
 

因此,
 

本文取中间数值14.2
 

mm作为优化尺寸.
 

最终确定过渡圆直径

由11.6
 

mm变为14.2
 

mm,
 

其结构改变细节如图9所示.
 

最终,
 

优化后转动轮质量为9.1
 

g,
 

相比优化前

转动轮质量10.2
 

g,
 

减重比率达到10.8%.

4 优化前后陀螺转子仿真结果对比

4.1 模态频率结果对比

采用相同的方法及条件对优化前后陀螺转子组件结构进行CAE分析,
 

得到了如表4所示的模态频率数据

(第5阶固有频率超过2
 

000
 

Hz,
 

不再关注).
 

由表4可知,
 

优化后的陀螺转子组件相比优化前的陀螺转子组件

其动态性能有很大提升.
 

其中最受关注的前2阶固有频率分别为36.6
 

Hz和37.6
 

Hz,
 

优化率均超过了28%;
 

第3阶和第4阶模态频率也均有近似程度的提升;
 

前4阶模态频率平均优化率达到了27.5%.
4.2 随机振动结果对比

随机振动条件下,
 

优化前后陀螺转子细颈各加载方向的R11、
 

R22、
 

R33 对比曲线如图10所示.
 

由图10
可知,

 

对陀螺转子组件进行结构优化后,
 

并未改变其随机振动加载时最危险姿态对应的方向,
 

同时优化前

后细颈各加载方向的R11,R22,R33 变化趋势基本一致.
 

当载荷方向沿X 轴向加载时,
 

优化后陀螺转子组件
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结构在33材料方向上的最大应力值R33 为262
 

MPa,
 

相比优化前结构在33材料方向上的最大应力值R33

降低了183
 

MPa,
 

优化率为41.1%.
 

当载荷方向沿Z 轴向加载时,
 

优化后陀螺转子组件结构在33材料方

向上的最大应力值 R33 为136.9
 

MPa,
 

相比优化前结构在33材料方向上的最大应力值 R33 降低了

164.4
 

MPa,
 

优化率为54.6%.
 

从上述仿真结果来看,
 

本次针对陀螺转子组件结构的优化设计是有效的,
 

极大提高了其结构的动态性能.
表4 优化前后模态分析固有频率对比表

模态

阶数

优化前固有频率/

Hz

优化后固有频率/

Hz

优化率/

%

模态

阶数

优化前固有频率/

Hz

优化后固有频率/

Hz

优化率/

%

1 28.6 36.6 28.0 3 671.4 861.7 28.3

2 29.2 37.6 28.7 4 1
 

434.4 1
 

788.2 25.0

图10 优化前后细颈各方向均方根应力值曲线

5 优化前后陀螺仪抗振性能试验对比

5.1 试验目的与方法

为了进一步验证上述结论,
 

对优化前后的陀螺仪进行抗振性能测试,
 

该测试能够有效估计结构的动态响

应特性[20-21].
 

采用五轴加工中心(I-600,
 

Mazak公司,
 

日本)对优化后陀螺转子组件的转动轮结构进行加工,
 

并

对陀螺转子组件进行装配,
 

然后将优化前后的陀螺仪安装在同一振动试验台(DC-600-6,
 

苏试试验仪器有限公
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司,
 

中国)进行抗振动性能对比试验,
 

如图11所示.
 

为了使振动效果更显著,
 

将试验输入条件放大3倍,
 

每次

试验均在3个轴向分别进行加载,
 

每个轴向施振5
 

min,
 

施振完成后进行数据测量,
 

共计试验5次.

图11 随机振动试验平台

5.2 试验结果及分析

试验过程中,
 

直接测量陀螺转子组件细颈的受力情况难度比较大,
 

根据文献[3]给出的陀螺转子组件

抗振性能评价指标,
 

采用正交摆性引起的漂移Y1 和轴向质量不平衡引起的漂移Y2 来对其动态性能进行定

量评价,
 

试验结果见表5.
由表5可知,

 

随机振动试验条件下,
 

优化前的陀螺仪正交摆性引起的漂移Y1 和轴向质量不平衡引起的漂

移Y2 分布范围分别为0.34~3.24
 

h/g与-2.28~4.87
 

h/g,
 

标准差分别为1.08
 

h/g与3.45
 

h/g;
 

优化后的陀

螺仪Y1 和Y2 分布范围分别为-1.81~-0.80
 

h/g与3.07~4.23
 

h/g,
 

标准差分别为0.40
 

h/g与0.54
 

h/g.
 

优化后的陀螺仪相比优化前的陀螺仪Y1 提升了63.0%,
 

Y2 提升了84.3%,
 

因而具有更佳的动态性能.
 

试验

结果与仿真结果具有一致的评价,
 

再次验证了陀螺转子组件结构优化设计的有效性和可行性.
表5 随机振动试验结果

试验号
优化前

Y1/(h·g-1) Y2/(h·g-1)
优化后

Y1/(h·g-1) Y2/(h·g-1)

1 2.05 -2.28 -0.89 4.23

2 1.12 -1.98 -1.30 3.07

3 3.24 3.51 -0.80 4.06

4 0.34 4.01 -1.81 3.36

5 1.81 4.87 -1.31 3.11

标准差 1.08 3.45 0.40 0.54

6 结论

本文采用CAE技术,
 

考察了某陀螺仪陀螺转子组件结构的模态响应以及应力响应,
 

结合轻量化理论

对陀螺转子组件结构进行优化设计,
 

得出如下结论:

1)
 

优化后的陀螺转子组件前2阶固有频率分别为36.6
 

Hz和37.6
 

Hz,
 

相比优化前的陀螺转子组件

其优化率均超过了28%;
 

第3阶和第4阶模态频率也均有近似程度的提升,
 

前4阶模态频率平均优化率

达到了27.5%.
2)

 

沿X 轴向加载时,
 

优化后陀螺转子组件结构在33材料方向上的最大应力值相比优化前结构的最大
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应力值降低了183
 

MPa,
 

优化率为41.1%;
 

沿Z 轴向加载时,
 

优化后陀螺转子组件结构在33材料方向上

的最大应力值相比优化前结构的最大应力值降低了164.4
 

MPa,
 

优化率为54.6%,
 

仿真结果表明了本次优

化设计的有效性,
 

极大提高了陀螺转子组件结构的动态性能.
3)

 

随机振动试验条件下,
 

优化前的陀螺仪正交摆性引起的漂移Y1 和轴向质量不平衡引起的漂移Y2

分布范围分别为0.34~3.24
 

h/g与-2.28~4.87
 

h/g,
 

优化后的陀螺仪Y1 和Y2 分布范围分别为-1.81~
-0.80

 

h/g与3.07~4.23
 

h/g,
 

优化后的陀螺仪相比优化前的陀螺仪Y1 提升了63.0%,
 

Y2 提升了

84.3%,
 

因而具有更佳的动态性能.
4)

 

仿真结果与试验结果具有一致的评价,
 

验证了本文对陀螺转子组件结构优化设计的有效性和可行

性,
 

为动力调谐陀螺仪的产品开发和可靠应用提供了重要支持.
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