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行星齿轮系动力学特性分析及试验研究
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摘要：采用集中质量法，考虑时变刚度、齿侧间隙、太阳轮的横向与纵向位移、太阳轮和行星轮的偏心误差激励，

建立了行星齿轮传动系统的非线性动力学模型。采用龙塔库特法求解了系统的响应、相图、频谱图和动力学均载

系数；通过测量系统齿根应力的动载荷应变图，获得齿根应变变形的相图、频谱图和系统的均载系数。研究结果

表明：理论分析结果与试验测试结果比较吻合，说明采用的理论研究方法是合理的，测试方案是可行的。
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ｒｅｓｅａｒｃｈ

行星齿轮传动系统以其体积小，重量轻，传动

比大、效率高以及承载能力大等一系列优点，在航

天航空、船舶、汽车、起重机械传动获得了越来越广

泛的应用。鉴于行星传动的重要性，许多学者对其

进行了大量研究，Ａｈｍｅｔ
［１２］建立了考虑齿轮的传

动误差和齿形误差的行星齿轮传动系统模型，并对

行星齿轮传动系统作了静力学分析和试验；

Ｋａｈｒａｒｍａｎ
［３］建立了行星齿轮传动的线性纯扭转

振动模型，对该模型的固有特性以及自由振动响应

进行了研究；Ｈｉｄａｋａ
［４］对行星轮系中各种均载机构



的误差和静力学均载系数的关系进行了研究；

Ｂｌａｎｋｅｎｓｈｉｐ和 Ｓｉｎｇｈ
［５］将齿轮啮合力和力矩处理

为多维空间矢量，建立了 ６自由度单对齿轮副的模

型，分析了齿轮系统的动力学特性；Ｒａｃｌｏｔ和

Ｖｅｌｅｘ
［６］分别对单级和多级齿轮传动系统进行了研

究，考虑了系统在内激励和外激励作用下，轮齿廓

修形和安装误差对振动特性的影响；Ｋａｈｒａｍａｎ和

Ｓｉｎｇｈ
［７］建立了一个非线性齿轮转子轴承系统模

型，考虑了轮齿间隙和啮合刚度的影响，分析了系

统的频响特性；方宗德等人
［８］建立了 １３自由度的

２ＫＨ行星传动系统的动力学模型，获得了系统的

频域和时域解，计算了动态均载特性，及偏心误差

对齿轮均载的影响；杨振等人
［９］采用集中质量法建

立了功率分流式齿轮传动系统的 ８自由度动力学

模型，求解了系统的动载系数；文献［１０～１２］对单

对齿啮合副的动力学进行了求解；文献［１３，１４］对

星型齿轮传动动态特性进行了研究；文献［１５～１８］

从静力学或者动力学角度出发，研究了各种误差、

浮动量和构件刚度对行星齿轮或星型齿轮功率分

流均衡性的影响。

本文针对某行星齿轮传动系统，建立了该系统

含齿侧间隙和时变刚度的非线性动力学模型，求解

了系统的啮合线的时域图、相图和频谱图，同时对

动力学均载系数进行了求解；同时针对该行星齿轮

传动系统设计了试验方案，通过采用测量齿圈同时

啮合轮齿的应力，反映行星轮的受力情况。通过测

得齿圈同时啮合时的局部应力情况，对数据分析，

得到测量点的变形的相图和频域图，同时获得了各

行星轮和整个系统的均载系数，试验结果与理论结

果一致，验证了建立的模型和求解方法的正确性，

为行星齿轮传动的理论计算分析和行星齿轮传动

均载验证试验提供参考。

 行星齿轮传动系统建模

采用集中质量方法，建立了行星齿轮传动系统

的动力学模型，行星齿轮系统传动的力学模型如图

１所示。

模型以行星架为参考坐标系，将太阳轮的 ３个

自由度固定于行星架上，原点重合置于行星架中

心；行星轮的坐标系原点取为行星轮中心，同样固

定于行星架上。

该系统共有（４＋爫）个自由度，爫为太阳轮的

个数，其广义坐标 牀可表示为

图 １ 行星齿轮传动系统的力学模型

┨＝ （爣ｓ，爼ｓ，牨ｓ，牨ｐ牏，牨ｃ）
Ｔ

（１）

式中：爣ｓ为太阳轮横向微位移；爼ｓ为太阳轮纵向

微位移；牨ｓ为太阳轮的扭转振动位移沿啮合线方

向的当量微位移，牨ｓ＝牜ｂｓ犤ｓ，牜ｂｓ为太阳轮的基圆半

径，犤ｓ为太阳轮的扭转振动位移；牨ｃ为行星架的扭

转振动位移沿啮合线方向的当量微位移，牨ｃ＝牜ｃ犤ｃ，

牜ｃ为行星架的半径，犤ｃ为行星架的扭转振动位移；

牨ｐ牏为行星轮的扭转振动位移沿啮合线方向的当量

微位移，牨ｐ牏＝牜ｐ牏犤ｐ牏，下标 牏＝１，２，…，爫，牜ｐ牏为行星轮

的基圆半径，犤ｐ牏为行星轮的扭转振动位移。

 系统的综合啮合误差计算

齿轮副啮合线上的啮合力由各构件在啮合线

上的相对位移和啮合刚度确定。啮合线上的相对位

移由 ３部分位移沿啮合线投影组成，即：太阳轮中

心横向位移与纵向位移的等效位移；齿轮各种误差

的等效位移；齿轮啮合线上的相对转动位移。太阳

轮横向微位移与纵向微位移、太阳轮的偏心误差

（爠ｓ）和行星轮的偏心误差（爠ｐ牏）与啮合线之间的关

系如图 ２所示。

忽略太阳轮中心移动时引起啮合角的微小变

化，将各构件的中心位移投影到啮合线上，由啮合

的几何关系可以得到，太阳轮的横向与纵向位移引

起的外啮合线上的侧隙改变量为

犠ｓｐ牏＝ 爣ｓｓｉｎ（犜－ 犺牏）＋ 爼ｓｃｏｓ（犜－ 犺牏） （２）

式中：犺牏为各行星轮的位置角，犺牏＝２π（牏－１）燉爫，

（牏＝１，２，…，爫）。

太阳轮的偏心误差 爠ｓ和行星轮的偏心误差

爠ｐ牏的激励作用体现在啮合线上，对其向啮合线方向
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图 ２ 太阳轮微位移和齿轮偏心误差在啮合线

方向上的等效误差

投影；同时太阳轮和行星轮的安装和制造偏心误差

均包含在偏心误差中，因此仅考虑偏心误差；各齿

轮的偏心误差由其齿圈的径向跳动偏差产生，其值

等于齿圈的径向跳动公差的一半。齿轮传动的啮频

误差用齿形偏差表示［５］
。

上述误差在内外啮合线上产生的当量累计啮

合误差为

牉ｓｐ牏（牠）＝ 爠ｓｐ牏ｓｉｎ（犽牠＋ 犺ｓｐ牏）＋ 爠ｓｓｉｎ（犽ｓｃ牠＋

犝ｓ－ 犺牏）＋ 爠ｐ牏ｓｉｎ（犽ｐｃ牠＋ 犝ｐ牏＋ 犜）

牉Ｉｐ牏（牠）＝ 爠Ｉｐ牏ｓｉｎ（犽Ｉ牠＋ 犺Ｉｐ牏）－ 爠ｐ牏ｓｉｎ（犽ｐｃ牠＋

犝ｓ＋ 犜）－ 爠Ｉｓｉｎ（犽Ｉｃ牠＋ 犝Ｉ－ 犺牏

烅

烄

烆 ）

（３）

式中：爠ｓｐ牏和 爠Ｉｐ牏分别为外、内啮合副的啮频误差；

犺ｓｐ牏和 犺Ｉｐ牏分别为初相位；爠ｓ，爠ｐ牏和 爠Ｉ分别为太阳

轮、行星齿轮和内齿圈的偏心误差；犺ｓ，犺ｐ牏和 犺Ｉ分别

为太阳轮、行星齿轮和内齿圈的初相位；犽为行星

轮系的啮合齿频；犽ｓｃ，犽ｐｃ和 犽Ｉｃ分别为太阳轮、行星

齿轮和内齿圈相对于行星架的角速度；牠为时间。

 啮合力和阻尼力

由直齿轮啮合副刚度的变化特点，将其假定为

矩形波变化规律［１９］
。图 ３显示了行星齿轮传动时

变啮合刚度的变化规律。

图 ３ 系统啮合刚度变化规律

图 ３中：牑ｍａｘ，牑ｍｉｎ为第 牏路啮合时变刚度的最

大值、最小值，犺ｐ牏为第 牏路啮合刚度变化的初相位。

由于行星齿轮系统内啮合副与外啮合副的啮合刚

度变化频率，则图 ３中的啮合周期 爴可表达为爴＝

２π燉犽。周期矩形波即可展开成为以啮频为基频的

Ｆｏｕｒｉｅｒ级数，取一次谐波项为

爦ｓｐ牏（牠）＝ 爦ｍｓｐ牏＋ 爦ａｓｐ牏ｓｉｎ（犽牠＋ 犺ｓｐ牏）

爦Ｉｐ牏（牠）＝ 爦Ｉｓｐ牏＋ 爦ａＩｐ牏ｓｉｎ（犽牠＋ 犺Ｉｐ牏
烅
烄

烆 ）
（４）

式中：爦ｓｐ牏，爦ａｓｐ牏分别表示第 牏路外啮合副上的平均

啮合刚度、刚度变化幅值；爦Ｉｓｐ牏，爦ａＩｐ牏分别表示第 牏

路内啮合副上的平均啮合刚度、刚度变化幅值。

行星齿轮传动的齿轮副啮合线方向的相对位

移分别为

牀ｓｐ牏＝ 牨ｓ－ 牨ｐ牏－ 牨ｃ－ 犠ｓｐ牏－ 牉ｓｐ牏（牠）

牀Ｉｐ牏＝ 牨ｐ牏－ 牨ｃ－ 犠ｓｐ牏－ 牉Ｉｐ牏
烅
烄

烆 （牠）
（５）

在实际的齿轮副中不可避免地存在侧隙，侧隙

在齿轮副的动力学行为中表现强非线性行为

牊（牀，牄）＝

牀－ 牄 牀＞ 牄

０ 燏牀燏＜ 牄烅

烄

烆牀＋ 牄 牀＜ 牄

（６）

则太阳轮与行星轮和行星轮与内齿轮间的啮

合力 爮ｓｐ牏和 爮Ｉｐ牏分别为

爮ｓｐ牏＝ 爦ｓｐ牏牊（牀ｓｐ牏，牄ｓｐ牏）

爮Ｉｐ牏＝ 爦Ｉｐ牏牊（牀Ｉｐ牏，牄Ｉｐ牏
烅
烄

烆 ）
牏＝ １，２，…，爫 （７）

太阳轮和行星轮齿轮副的啮合阻尼系数 爞ｓｐ为

爞ｓｐ＝ ２犢１ 牑ｓｐ燉（１燉牔ｐ＋ １燉牔ｓ槡 ） （８）

行星轮和内齿圈的啮合阻尼系数 爞Ｉｐ为

爞Ｉｐ＝ ２犢２ 牑Ｉｐ燉（１燉牔Ｉ＋ １燉牔ｐ槡 ） （９）

式中：犢１和 犢２分别为行星传动太阳轮与行星轮轮

齿啮合的阻尼比和太阳轮与行星轮轮齿啮合的阻

尼比；爦ｓｐ和 爦Ｉｐ分别为太阳轮与行星轮间传动的平

均啮合刚度和行星轮与内齿轮间传动的平均啮合

刚度。

则太阳轮与行星轮、行星轮与内齿轮间的阻尼

力 爟ｓｐ牏，爟Ｉｐ牏分别为

爟ｓｐ牏＝ 爞ｓｐ牏牀

ｓｐ牏

爟Ｉｐ牏＝ 爞Ｉｐ牏牀
烅

烄

烆 Ｉｐ牏

牏＝ １，２，…，爫 （１０）

 行星齿轮传动系统非线性动力学方程

根据图 １的行星齿轮传动系统的非线性动力

学模型，可以列出（４＋爫）个自由度的行星齿轮传

动的动力学微分方程为
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爥ｓ犤
¨
ｓ＋∑

爫

牏＝１

（牜ｂｓ爦ｓｐ牏（牠）（牜ｂｓ犤ｓ－牜ｐ牏犤ｐ牏－牜ｃ犤ｃ－犠ｓｐ牏－牉ｓｐ牏（牠））＋牜ｂｓ爞ｓｐ（牜ｂｓ犤
·

ｓ－牜ｐ牏犤
·

ｐ牏－牜ｃ犤
·

ｃ－犠
·

ｓｐ牏－牉ｓｐ牏（牠）））－爴Ｄ＝０

爩ｓ爣

ｓ－∑

爫

牏＝１

（牜ｂｓ爦ｓｐ牏（牠）（牜ｂｓ犤ｓ－牜ｐ牏犤ｐ牏－牜ｃ犤ｃ－犠ｓｐ牏－牉ｓｐ牏（牠））＋牜ｂｓ爞ｓｐ（牜ｂｓ犤
·

ｓ－牜ｐ牏犤
·

ｐ牏－牜ｃ犤
·

ｃ－犠
·

ｓｐ牏－牉ｓｐ牏（牠）））ｃｏｓ犗ｓ＋

爦ｓ爣ｓ＝０

爩ｓ爼

ｓ－∑

爫

牏＝１

（牜ｂｓ爦ｓｐ牏（牠）（牜ｂｓ犤ｓ－牜ｐ牏犤ｐ牏－牜ｃ犤ｃ－犠ｓｐ牏－牉ｓｐ牏（牠））＋牜ｂｓ爞ｓｐ（牜ｂｓ犤
·

ｓ－牜ｐ牏犤
·

ｐ牏－牜ｃ犤
·

ｃ－犠
·

ｓｐ牏－牉ｓｐ牏（牠）））ｃｏｓ犗ｓ＋

爦ｓ爼

ｓ＝０

爥ｐ牏犤
¨
ｐ牏－（牜ｐ牏爦ｓｐ牏（牠）（牜ｂｓ犤ｓ－牜ｐ牏犤ｐ牏－牜ｃ犤ｃ－犠ｓｐ牏－牉ｓｐ牏（牠））＋牜ｐ牏爞ｓｐ（牜ｂｓ犤

·

ｓ－牜ｐ牏犤
·

ｐ牏－牜ｃ犤
·

ｃ－犠
·

ｓｐ牏－牉ｓｐ牏（牠）））＋

（牜ｐ牏爦Ｉｐ牏（牠）·（牜ｐ牏犤ｐ牏－牜ｃ犤ｃ－犠ｓｐ牏－牉Ｉｐ牏（牠））＋牜ｐ牏爞Ｉｐ（牜ｐ牏犤
·

ｐ牏－牜ｃ犤
·

ｃ－犠
·

ｓｐ牏－牉Ｉｐ牏（牠）））＋牜ｂｓ爞ｓｐ（牜ｂｓ犤
·

ｓ－

牜ｐ牏犤
·

ｐ牏－牜ｃ犤
·

ｃ－犠
·

ｓｐ牏－牉ｓｐ牏（牠）））＝０

爥ｃ犤
¨
ｃ－∑

爫

牏＝１

（（牜ｃ爦ｓｐ牏（牠）（牜ｂｓ犤ｓ－牜ｐ牏犤ｐ牏－牜ｃ犤ｃ－犠ｓｐ牏－牉ｓｐ牏（牠））＋牜ｃ爞ｓｐ（牜ｂｓ犤
·

ｓ－牜ｐ牏犤
·

ｐ牏－牜ｃ犤
·

ｃ－犠
·

ｓｐ牏－牉ｓｐ牏（牠）））ｃｏｓ犜）＋

∑
爫

牏＝１

（（牜ｃ爦Ｉｐ牏（牠）（牜ｐ牏犤ｐ牏－牜ｃ犤ｃ－犠ｓｐ牏－牉Ｉｐ牏（牠））＋牜ｃ爞Ｉｐ（牜ｐ牏犤
·

ｐ牏－牜ｃ犤
·

ｃ－犠
·

ｓｐ牏－牉Ｉｐ牏（牠））））ｃｏｓ犜）＋爴ｃ

烅

烄

烆 ＝０

牏＝１，２，…，爫 （１１）

式中：爥ｓ为太阳轮的转动惯量；爴Ｄ为太阳轮的输入

扭矩；爦ｓ为太阳轮的支撑刚度；爥ｐ牏为行星轮的转动

惯量；爥ｃ为行星架的转动惯量；犜为两齿轮分度圆

压力角；爴ｃ为行星架的输出扭矩。

利用式（１，６，９）对式（１０）进行简化变形

牔ｓ牨ｓ＋∑
爫

牏＝１

（爮ｓｐ牏＋ 爟ｓｐ牏）－
爴Ｄ

牜ｂｓ
＝ ０

爩ｓ爣

ｓ－∑

爫

牏＝１

（爮ｓｐ牏＋ 爟ｓｐ牏）ｃｏｓ犗ｓ＋ 爦ｓ爣ｓ＝ ０

爩ｓ爼

ｓ－∑

爫

牏＝１

（爮ｓｐ牏＋ 爟ｓｐ牏）ｓｉｎ犗ｓ＋ 爦ｓ爼ｓ＝ ０

牔ｐ牏牨ｐ牏－ （爮ｓｐ牏＋ 爟ｓｐ牏）＋ （爮Ｉｐ牏＋ 爟Ｉｐ牏）＝ ０

牔ｃ牨ｃ－∑
爫

牏＝１

（（爮ｓｐ牏＋ 爟ｓｐ牏）ｃｏｓ犜＋

（爮Ｉｐ牏＋ 爟Ｉｐ牏）ｃｏｓ犜）＋
爴ｃ

牜ｃ

烅

烄

烆 ＝ ０

牏＝ １，２，…，爫 （１２）

式中：爮ｓｐ牏为太阳轮与第牏个行星轮之间的啮合力；

爮Ｉｐ牏为第 牏行星轮与内齿圈之间的啮合力；牔ｓ为太

阳轮的当量质量，牔ｓ＝
爥ｓ

牜
２
ｂｓ

；爩ｓ为太阳轮的质量；牔ｐ牏

为第 牏个行星轮的当量质量，牔ｐ牏＝
爥ｐ牏

牜ｐ牏
；牔ｃ为行星架

的当量质量，牔ｃ＝
爥ｃ

牜ｃ
。

 行星齿轮传动系统动力学响应和

均载系数计算

采用 ＮＧＷ４１１２型行星齿轮传动系统为计算

对象，其主要参数见表 １，太阳轮齿数输入功率爮＝

３３ｋＷ；转速 牕＝１０００ｒ燉ｍｉｎ；采用标准 ＧＢ３４８０

８３，计算内外啮合平均刚度分别为爦Ｉｐ＝２１５４５×

１０
８
Ｎ燉ｍ；爦ｓｐ＝１８７１６×１０

８
Ｎ燉ｍ；太阳轮的支承

刚度为 爦ｓ＝２８８７４×１０
７
Ｎ燉ｍ。

表  行星齿轮传动的基本参数

太阳

轮齿

数 牂ｓ

行星

轮齿

数 牂ｎ

内齿

轮齿

数 牂Ｉ

模数
行星轮

个数

压力

角燉（°）

齿宽

燉ｍｍ

各项

误差

精度

１６ ６５ １４６ １７５ ３ ２０ ３０ ６级

采用 ４阶龙塔库特法，以零点做为初值求解方

程在上述参数条件下各星轮自由度的值，得到行星

轮的啮合力的时域响应，各行星轮的均载系数为

犓ｐ牏＝ 爫× 爮Ｉｐ牏燉∑
爫

牏＝１

爮Ｉｐ牏 （１３）

系统的均载系数为

犓＝ 爫× ｍａｘ（犓ｐ牏）燉∑
爫

牏＝１

犓ｐ牏 （１４）

采用 ４阶龙塔库特法求解方程，得到量刚一化

后的参数的数值时域图，图 ４为太阳轮与行星轮的

量纲一相对位移；图 ５为行星轮与内齿圈的量纲一

相对位移；图 ６为太阳轮与行星轮的运动典型相

图；图 ７为内齿圈与行星轮的运动典型相图；图 ８

为内齿圈与行星轮的频谱图；太阳轮与行星轮和行

星轮与内齿圈的均载系数，如图 ９～１１所示。

由图 ６，７相图为具有一定宽度的闭合曲线带，

且频谱图如图 ８所示的连续谱，该系统为准周期响

应。由频谱图８可以得出该系统具有多频响应成
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图 ４ 太阳轮与行星轮的量纲一相对位移

图 ５ 行星轮与内齿圈的量纲一相对位移

图 ６ 太阳轮与行星轮的相对位移相图

图 ７ 内齿圈与行星轮的相对位移相图

图 ８ 内齿圈与行星轮的频谱图

图 ９ 行星轮与太阳轮间的均载系数

图 １０ 各个行星轮与内齿圈间的均载系数

图 １１ 行星轮与内齿圈间的均载系数

分，因为系统中包含了时变刚度，误差激励和间隙

非线性因素。由图 ９可得该行星轮传动系统的行星

轮与太阳轮间的均载系数为 １１３８，由图 １１可得
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该行星轮传动系统的行星轮与内齿圈间的均载系

数为 １１３１。行星轮与内齿圈间的均载效果要好于

行星轮与太阳轮间的均载效果，因为行星轮与内齿

圈的重合度大于行星轮与太阳轮间的重合度。

 行星齿轮传动系统试验

对理论计算用的行星齿轮传动系统进行试验，

验证理论计算的正确性，为理论建模、求解进行指

导和修正。在齿轮的受力测量时测量点的受力变形

与齿轮受力相关，而齿轮的相互作用力与齿轮副啮

合线的相对位移成正比，虽然两者动力学特性存在

差异但趋势相同。利用行星齿轮传动的齿圈和行星

轮、太阳轮和行星轮的同时啮合点的轮齿的应变或

应力考察齿轮的受力情况，通过测量齿轮啮合时轮

齿的应力或应变来计算整个行星齿轮传动系统的

均载系数。

 行星齿轮传动系统试验方案

行星齿轮传动系统中具有较多的旋转自由度，

给试验测试造成困难，使信号的引出较为困难，针

对选用的行星齿轮传动系统为固定齿圈的结构特

点，采用在齿圈与行星轮同时啮合的轮齿的位置

上，在应力应变最大的区域粘贴应变片，应变栅与

应力应变最大区域的方向相同。

行星齿轮传动系统均载测试系统采用开路系

统，由电机（包括负载电机）、行星齿轮传动系统、扭

矩传感器、动态测试仪及动态测试采样软件、采样

电脑等组成，行星齿轮传动均载动态测试系统原理

图如图 １２所示。

图 １２ 测试系统原理图

该系统采用变频电机作为动力源，控制输入转

速，负载采用发电机形式。由于负载的转速要求原

因，采用两台行星齿轮传动系统背靠背安装，第一

个行星齿轮传动系统为被测样机，另一个为负载电

机增速，以适应负载对输入转速的要求。

选用 ＮＧＷ４１１２型行星齿轮传动作为试验样

机，试验样机参数如表 １所示。电阻应变片的贴片

位置如图 １３所示，由于该行星齿轮传动系统具有

３个行星轮，则工作片的相对位置相同且相距

１２０°，温度补偿片的位置靠近工作片，且远离工作

区域，信号线由位于齿轮箱顶部的注油孔导出。

对选定的齿圈位置进行打磨和清洗后粘贴应

变片，划线时要保证应变片在齿轮应变的最大区

域，且各应变片与行星齿轮传动系统轮齿的相对方

向一致。图 １４为一处应变片位置的局部放大图，应

变片采用环氧树脂密封防油处理，信号线沿箱壁固

定，由注油口导出。测试现场如图 １５所示，测量轮

齿的应力。

图 １３ ３个行星轮的行星轮系贴片位置示意图

图 １４ 应变片粘贴图

图 １５ 测试现场

 试验结果与分析

图１６为行星齿轮传动的测试结果。图 １７为一

个啮合周期的应力随时间变化图。

对采集的啮合时段数据点，利用 ＭＡＴＬＡＢ对

数据进行处理，根据采样频率对数据进行积分，得

到数据速度，求得内齿圈的变形的相图如图 １８所

示，频谱图如图 １９，２０所示。图 １９所示的频谱图为
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图 １６ 行星齿轮传动的测试结果

图 １７ 一个啮合周期的应力随时间变化图

整个运动过程的频谱图，图 ２０为内齿圈受力变形

的啮合域频谱图。

由于图 １８可知，内齿圈的变形的相图为闭合

曲线带，该系统为准周期响应。在图１９所示的频谱

图中存在系统具有多频响应成分，这是由于啮合周

图 １８ 行星轮与内齿圈的齿根变形相图

图 １９ 行星轮与内齿圈的齿根变形整体频谱图

图 ２０ 行星轮与内齿圈的齿根变形啮合域频谱图

期的时变刚度，误差激励和间隙等非线性因素影

响，图 ２０啮合周期的内齿圈的变形的频谱图细化

显示了啮合过程多种非线性因素等影响。

按照式（１３，１４）对数据进行处理，计算均载系

数，绘制其随时间变化的关系图，可以得到各个行

星轮的均载曲线，在一个啮合周期 ３个行星轮均载

系数随时间的变化规律如图 ２１所示，系统的均载

系数随时间的变化规律如图 ２２所示。

通过图 ２１，２２可以获得 ３个行星轮的均载系

数最大值分别为 １０７１，１１１７和 １０５５，系统均载

图 ２１ ３个行星轮啮合周期的均载曲线

图 ２２ 行星齿轮传动系统的啮合周期均载曲线
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系数最大值为 １１１７。

 行星齿轮传动系统结果对比分析

由图 ６，７可知该系统为准周期响应，由图 ８频

谱图可得出该系统具有多频响应成分，因为系统中

包含了时变刚度，误差激励和间隙非线性因素。同

样在试验所得的相图 １８和频谱图 １９和 ２０可以得

出试验的内齿圈的齿轮的应变变形具有相同准周

期运动状态和系统具有多频响应成分。

由图 １１可得该行星轮传动系统的行星轮与内

齿圈间的均载系数为 １１３１。由图 ２１，２２可知，动

力学试验的均载系数为 １１１７，这与理论的动力学

结果吻合较好，从而验证所建立模型和求解方法的

正确性，由测试结果和动力学结果的一致性验证了

该测试方案的可行性和准确性。

 结 论

（１）建立了 ７自由度行星齿轮传动的非线性动

力学模型，考虑了太阳轮的横向位移与纵向位移和

太阳轮、行星轮的偏心误差激励；对系统的综合啮

合误差进行了求解分析；确定系统的啮合力和阻尼

力；得到了行星齿轮传动系统的动力学方程。

（２）求解分析了系统的啮合线上的时域响应、

相图、频域的响应和动力学均载特性。

（３）设计了行星齿轮传动系统验证试验，并进

行了试验，测得了齿根应力的变化曲线，求得了齿

根应变的变化的相图和频谱图。试验的运动状态和

均载系数结果与理论模型结果吻合较好，验证了所

建立模型与计算方法的正确性；同时由测试结果和

理论计算的动力学结果一致性验证了该测试方案

的可行性和准确性。
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