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摘要　 建立了直齿行星齿轮的动力学模型．其中，齿与齿之间的啮合非线性由弹簧⁃阻尼器⁃间隙⁃啮合误差环

节模拟．提出了一种以行星轮转角为变量的时变啮合刚度与时变啮合误差表达形式，解决了变转速下行星齿

轮动力学模型的描述和求解问题．通过对动力学模型进行求解，分别研究了转速、齿侧间隙、啮合误差和负载

等重要参数对行星齿轮动力学特性的影响．
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引言

行星齿轮由于具有体积小、重量轻、传动比大、
效率高等特点，在空间机构，尤其是星球车车轮［１］、
空间机械臂［２］ 中得到了广泛的应用．全面、系统地

对行星齿轮的动力学特性进行分析，是研究这些空

间机构的基础．
行星齿轮的动力学研究中，大多数问题都可以

参照齿轮系的动力学分析方法进行分析，如啮合刚

度、啮合阻尼、齿侧间隙的描述等．不同的是，行星

齿轮传动结构复杂且存在过约束，对其进行动力学

研究时必须考虑多个构件或运动副的弹性，因此，
行星齿轮的建模、仿真更为困难．

根据建模方法和考虑因素的不同，可将行星传

动的动力学模型划分为有限元模型和集中参数模

型［３］ ．通常有限元模型比集中参数模型的求解精度

高，但运算量较大，不利于动态分析和实时仿真．集
中参数模型是将行星传动的各个构件简化为集中

质量，将各构件之间以及构件与壳体之间的连接简

化为弹簧⁃阻尼器等，从而使行星齿轮传动系统等

效为典型的多自由度弹簧⁃质量振动系统，更便于

实时求解和动态分析．
动力学建模的目标是以最简单的表达形式来

正确地描述系统中最重要的物理现象．集中参数模

型物理概念清晰、表达简单，且适于动态分析和仿

真计算．因此，本文采用集中参数模型对行星齿轮

进行建模，以简化模型，忽略次要因素，分析其动力

学特性．

１　 行星齿轮纯扭转动力学一般模型

本文所研究的行星齿轮，针对直齿啮合，所以

轴向载荷很小，可以忽略．另外，轴承支承刚度较

大，由 Ｋａｈｒａｍａｎ［４］ 通过对行星齿轮固有模态计算

结果的比较分析可知，当支承刚度与轮齿啮合刚度

之比大于 １０ 时，可以忽略行星齿轮中轴承支承刚

度的影响．并且由于关节中传动系统主要任务是承

担扭转动力的传递，而结构载荷主要由壳体和轴承

承担，传动系统只占结构系统的很小一部分．因此，
这里可以只考虑行星齿轮扭转方向的动力学特性．

本文在 Ｋａｈｒａｍａｎ 研究成果的基础上，在时变

啮合刚度、时变啮合误差的表示方法上进行改进，
采用纯扭转集中参数模型进行行星齿轮的动力学

建模，如图 １ 所示．
根据研究对象的特点，首先给出行星齿轮动力

学模型的基本前提假设：（１）假设每个齿轮均为刚

体，轮齿的柔性由一个具有时变刚度的弹簧模型模

拟，作用于齿轮啮合线上；（２）假设行星架和每个

齿轮仅沿扭转方向运动，即仅有一个转动自由度；
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（３）假设行星架和每个齿轮的偏心误差和圆度误

差较小，可以忽略其影响；（４）行星架扭转刚度较

大，忽略行星架的扭转柔性；（５）假设各齿轮支承

刚度很大，忽略其柔性的影响．

图 １　 行星齿轮动力学模型

Ｆｉｇ．１　 Ｄｙｎａｍｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｐｌａｎｅｔａｒｙ ｇｅａｒ

在此基础上，可以得到行星齿轮的纯扭转动力

学一般方程［５］如下，对于太阳轮 ｓ：

Ｊｓ θ̈ｓ ＋∑
ｎ

ｉ ＝ １
（ｃｓｐｉ·δ̇ｓｐｉ ＋ ｋｓｐｉ·ｆ（δ ｓｐｉ，ｂｓｐ））·ｒｂｓ ＝ τｍ

（１）
其中，Ｊｓ 为太阳轮绕其旋转轴的转动惯量；θｓ 为太

阳轮相对惯性坐标系绕其旋转轴的转角；ｋｓｐｉ为太

阳轮与第 ｉ 个行星轮之间的时变啮合刚度，其具体

表达见 ３ 节；ｃｓｐｉ为太阳轮与第 ｉ 个行星轮之间的啮

合阻尼，其具体表达参见文献［６］； ｆ（∗，∗）为间隙

函数，其具体表达参见文献［７］；δｓｐｉ为太阳轮与第 ｉ
个行星轮之间啮合线上的相对位移；ｒｂｓ为太阳轮的

基圆半径；τｍ 为驱动力矩；ｎ 为行星轮个数．
对于行星轮 ｐｉ：
Ｊｐ θ̈ｐｉ＋（ｃｓｐｉ·δ̇ｓｐｉ＋ｋｓｐｉ·ｆ（δｓｐｉ，ｂｓｐ））·ｒｂｐ＋

（ｃｒｐｉ·δ̇ｒｐｉ＋ｋｒｐｉ·ｆ（δｒｐｉ，ｂｒｐ））·ｒｂｐ ＝ ０
（ ｉ＝ １，２，…，ｎ） （２）

其中，Ｊｐ 为行星轮绕其旋转轴的转动惯量；θｐｉ为行

星轮相对行星架的转角；ｋｒｐｉ为内齿轮与第 ｉ 个行星

轮之间的时变啮合刚度；ｃｒｐｉ为内齿轮与第 ｉ 个行星

轮之间的啮合阻尼；δｒｐｉ为内齿轮与第 ｉ 个行星轮之

间啮合线上的相对位移；ｒｂｐ为行星轮的基圆半径．
太阳轮与第 ｉ 个行星轮之间以及内齿圈与第 ｉ

个行星轮之间在啮合线方向的相对位移，如式（３）
和（４）所示：

δｓｐｉ ＝ ｒｂｓθｓ＋ｒｂｐθｐｉ－ｒｃθｃｃｏｓαｓｐｉ－ｅｓｐｉ （３）
δｒｐｉ ＝ ｒｂｐθｐｉ－ｒｂｒθｒ＋ｒｃθｃｃｏｓαｒｐｉ－ｅｒｐｉ （４）

其中，ｒｃ 为行星架有效半径；ｒｂｒ为内齿轮的基圆半

径；θｃ 为行星架相对惯性坐标系的转角；αｓｐｉ和 αｒｐｉ

分别为太阳轮与第 ｉ 个行星轮之间和内齿轮与第 ｉ
个行星轮之间的啮合角；ｅｓｐｉ和 ｅｒｐｉ分别为太阳轮与

第 ｉ 个行星轮之间以及内齿圈与第 ｉ 个行星轮之间

的啮合误差，其具体表达见 ４ 节．
在不考虑齿轮变位的情况下，齿轮的分度圆压

力角和啮合角相同，按国标中对直齿轮啮合的规

定：
αｓ ＝αｐｉ ＝αｓｐｉ ＝ ２０° （５）

其中 αｓ 和 αｐｉ分别为太阳轮和第 ｉ 个行星轮的分度

圆压力角．
由 ｒｃ ＝ ｒｓ＋ｒｐｉ，得：
ｒｃｃｏｓαｓｐｉ ＝ ｒｓｃｏｓαｐｉ＋ｒｐｉｃｏｓαｓｐｉ

＝ ｒｂｓ＋ｒｂｐｉ （６）
因此，δｓｐｉ和 δｒｐｉ可简化为：

δｓｐｉ ＝ ｒｂｓ（θｓ－θｃ）＋ｒｂｐｉ（θｐｉ－θｃ）－ｅｓｐｉ （７）
δｒｐｉ ＝ ｒｂｐｉ（θｐｉ－θｃ）＋ｒｂｒ（θｃ－θｒ）－ｅｒｐｉ （８）

对于内齿圈固定的情况，θｒ ＝ θ̇ｒ ＝ θ̈ｒ ＝ ０，则：
δｒｐｉ ＝ ｒｂｐｉ（θｐｉ－θｃ）＋ｒｂｒθｃ－ｅｒｐｉ （９）
对行星架 ｃ，有：

（Ｊｃ ＋ ∑
ｎ

ｉ ＝ １
ｍｐｉｒ２ｃ） θ̈ｃ －

∑
ｎ

ｉ ＝ １

（ｃｓｐｉ δ̇ｓｐｉ ＋ ｋｓｐｉδ ｓｐｉ）ｃｏｓα ｓｐｉ －

（ｃｒｐｉ δ̇ｒｐｉ ＋ ｋｒｐｉδ ｒｐｉ）ｃｏｓα ｒｐｉ
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ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
·ｒｃ ＝ － τ Ｌ

（１０）
同理，可化简为：

（Ｊｃ ＋ ∑
ｎ

ｉ ＝ １
ｍｐｉｒ２ｃ） θ̈ｃ －

∑
ｎ

ｉ ＝ １

（ｃｓｐｉ δ̇ｓｐｉ ＋ ｋｓｐｉδ ｓｐｉ）（ ｒｂｓ ＋ ｒｂｐｉ） －

（ｃｒｐｉ δ̇ｒｐｉ ＋ ｋｒｐｉδ ｒｐｉ）ｃｏｓα ｒｐｉ

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
·

（ ｒｂｒ － ｒｂｐｉ） ＝ － τ Ｌ

（１１）
其中，Ｊｃ 为行星架绕其旋转轴的转动惯量；ｍｐｉ为行

星轮质量；τＬ 为负载力矩．

２２１
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将式（１～１１）所示动力学方程进行组合，可得

动力学方程组的标准形式：
ＪΘ̈＋ＣΘ̇＋Ｋ·ｆ（Θ）＝ Ｆ（ ｔ，Θ，Θ̇）

（１２）
其中，Θ＝ ［θｓ，θｐ１，θｐ２，θｐ３，θｃ］ Ｔ，Ｊ 为常值对角惯量

矩阵，Ｃ 和 Ｋ 为常值阻尼矩阵和时变刚度矩阵， ｆ
为间隙函数向量，Ｆ 包括电机驱动力矩、负载力矩

以及由传动误差构成的伪激励力矩．

２　 时变啮合刚度的求解

对于啮合刚度的计算有多种方法，主要包括经

典材料力学和弹性力学方法、有限元法［８］、经验公

式法［９，１０］和试验测试法［１１］等．本节主要采用 ＩＳＯ 标

准提供的经验公式对啮合刚度进行估算．Ｖｌａｄｉｍíｒ
Ｍｏｒａｖｅｃ 和 Ｔｏｍáš Ｈａｖｌíｋ［１２］分别利用 ＩＳＯ 标准提供

的经验公式和有限元方法对齿轮的啮合刚度进行

计算，发现二者的结果相差不超过 １５％，可见 ＩＳＯ
标准提供的经验公式，在一定程度上可以反映齿轮

真实的刚度值．
此外，直齿轮啮合刚度存在时变性，其原因［１３］

有两个：一是单对轮齿在作用线不同的啮合位置的

啮合刚度变化；二是参加啮合的齿对数的变化．因
此，对于直齿行星齿轮的建模，要正确描述这种啮

合刚度的时变性． Ａｌ⁃ｓｈｙｙａｂ Ａ 等［１４］、 Ｈｂａｉｅｂ Ｒ
等［１５］和王世宇等［３］根据直齿轮啮合刚度的这一特

点，忽略单对轮齿啮合刚度的变化，假设其符合矩

形波的变化规律．他们将时变啮合刚度看作时间的

函数，并假设矩形波的周期恒定．这种描述方法，在
分析行星齿轮稳态运动的固有特性时是有效的．但
在启动或制动阶段，啮合周期是变化的，时变啮合

刚度的恒定周期函数形式将不能表征真实的运动

情况．对于空间机构，出于稳定性的考虑，要限制关

节电机的带宽，通常机械臂关节存在较长时间的加

减速过程；对于工业机器人，提高工作效率使得机

械臂运转速度加快，需要频繁变化臂杆姿态，这也

导致机械臂的加减速过程更为突出．而将时变啮合

刚度视为时间的定周期函数，显然无法体现加减速

过程中的啮合刚度变化情况．此外，矩形波的形式

忽略单对轮齿啮合刚度的变化，因此与真实的啮合

刚度曲线的变化形式也存在差异．本文采用时变啮

合刚度的表达形式．首先，参照张建云［１６］ 的方法，
用二次曲线拟合单对齿的啮合刚度，并经过叠加求

得直齿轮啮合刚度的数学表达式，这样表达比矩形

波更为精确．然后，将啮合刚度假设为行星轮转角

的周期函数，即啮合位置的函数（见图 ２） ．此时，啮
合周期为行星轮齿数的倒数，即在任何转速下均为

常数．因此，有效地解决了上述表示形式在加减速

过程中啮合刚度的描述问题．最后，利用 Ｆｏｕｒｉｅｒ 级
数将表达式展开，如图 ３ 所示，从而简化了计算，易
于工程应用．

图 ２　 以行星轮转角表示的时变啮合刚度曲线

Ｆｉｇ．２　 Ｔｉｍｅ⁃ｖａｒｙｉｎｇ ｍｅｓｈｉｎｇ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｃｕｒｖｅ ｅｘｐｒｅｓｓｅｄ

ｉｎ ｔｅｒｍｓ ｏｆ ｐｌａｎｅｔ ｒｏｔａｔｉｏｎ ａｎｇｌｅ

图 ３　 新的时变啮合刚度模型的 Ｆｏｕｒｉｅｒ 展开形式

Ｆｉｇ．３　 Ｆｏｕｒｉｅｒ ｅｘｐａｎｓｉｏｎ ｏｆ ａ ｎｅｗ ｔｉｍｅ⁃ｖａｒｙｉｎｇ ｍｅｓｈｉｎｇ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｍｏｄｅｌ

具体作法是将时变啮合刚度表示为均值与波

动值相加的形式：
ｋ（θｐｉ）＝ ｋ＋Δｋ（θｐｉ）　 （ ｉ＝ １，２，…，ｎ） （１３）

这里 θｐｉ为行星轮相对惯性坐标系绕其旋转轴的转

角．
这时，时变啮合刚度的周期为一恒值，它只和

行星轮的齿数 ｚｐ 有关：

Ｔｐ ＝
ｐｂｐ

ｒｂｐ
＝

πｍｐｃｏｓαｐ

１
２
ｍｐｚｐｃｏｓαｐ

＝ ２π
ｚｐ

（１４）

其中，ｐｂｐ为行星轮基圆齿距，ｒｂｐ为行星轮基圆半径，
ｍｐ 为行星轮模数，αｐ 为行星轮分度圆压力角．

将时变啮合刚度的波动成分进行 Ｆｏｕｒｉｅｒ 级数

展开，得：

Δｋ（θ ｐｉ） ＝ ∑
∞

ｎ ＝ １
ａｎｃｏｓ（ｎｚｐθ ｐｉ） ＋ ｂｎｓｉｎ（ｎｚｐθ ｐｉ）[ ]

（１５）
其中：

３２１
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ａ０ ＝
ｚｐ
２π∫

θ０＋
ｚｐ
２π

θ０
Δｋ（θ ｐｉ）ｄθ ｐｉ ＝ ０ （１６）

ａｎ ＝
ｚｐ
π ∫

θ０＋
ｚｐ
２π

θ０
Δｋ（θ ｐｉ）ｃｏｓ（ｎｚｐθ ｐｉ）ｄθ ｐｉ （１７）

ｂｎ ＝
ｚｐ
π ∫

θ０＋
ｚｐ
２π

θ０
Δｋ（θ ｐｉ）ｓｉｎ（ｎｚｐθ ｐｉ）ｄθ ｐｉ （１８）

　 　 ｎ＝ １，２，３，…
式中 θ０ 为时变啮合刚度的初始相位．

３　 啮合误差的描述

对于综合啮合误差的描述来说，王世宇［３］、孙
智民［６］等将啮合误差假定为频率为啮频的正弦波．
Ｊｉａ 等［１７］将啮合误差分为几何误差和节距误差两

部分，并分别假设为齿轮啮合角和齿轮转角的三次

谐波函数之和．这两种描述方式的本质是一致的，
都是利用 Ｆｏｕｒｉｅｒ 级数的方式对啮合误差进行拟

合，只是选取的截断误差不同．
本节主要分析啮合误差对行星齿轮整体动力

学特性影响的趋势．因此为简化计算，这里采用前

者的描述方法．此外，与时变啮合刚度的表示方法

类似，假设啮合误差是行星轮转角的正弦函数［１８］，
则太阳轮与行星轮之间的动态啮合误差为：

ｅｓｐｉ ＝Ｅｓｐｉｓｉｎ（ ｚｐθｐｉ＋ϑｓｐｉ）　 （ ｉ＝ １，２，…，ｎ）
（１９）

内齿圈与行星轮之间的动态啮合误差为：
ｅｒｐｉ ＝Ｅｒｐｉｓｉｎ（ ｚｐθｐｉ＋ϑｓｐｉ＋ϑｓｒ）
（ ｉ＝ １，２，…，ｎ） （２０）

其中，θｐｉ为行星轮相对惯性坐标系绕其旋转轴的转

角，ｚｐ 为行星轮的齿数，ｎ 为行星轮个数．
由行星齿轮的安装原理，行星轮与太阳轮、内

齿圈之间的相位关系可表示如下：
１）第 ｉ 个行星轮与太阳轮啮合的初相位：

ϑｓｐｉ ＝
ｚｓψｉ

ｚｐ
　 （ ｉ＝ １，２，…，ｎ） （２１）

２）第 ｉ 个行星轮与内齿圈啮合的初相位：

ϑｒｐｉ ＝
ｚｒψｉ

ｚｐ
　 （ ｉ＝ １，２，…，ｎ） （２２）

３）第 ｉ 个行星轮内、外啮合之间的相位差：

ϑｓｒ ＝
０ ｚｐ∈ｏｄｄ

π
ｚｐ

ｚｐ∈ｅｖｅｎ

ì

î

í

ï
ï

ïï

（２３）

其中 ｚｓ 和 ｚｒ 分别为太阳轮和内齿轮的齿数．
根据正弦函数的周期性特点，得：

ϑｓｐｉ ＝ｍｏｄ
ｚｓψｉ

ｚｐ·２π
æ

è
ç

ö

ø
÷ ·２π　 （ ｉ＝ １，２，…，ｎ）

（２４）
和

ϑｒｐｉ ＝ｍｏｄ
ｚｒψｉ

ｚｐ·２π
æ

è
ç

ö

ø
÷ ·２π　 （ ｉ＝ １，２，…，ｎ）

（２５）

４　 计算结果与分析

通常，对动力学系统的振动特性研究，采用量

纲归一化的方法即无量纲化的方法．这样可以不用

去考虑具体的单位或物理意义，使得数学求解和分

析更为方便；但为了从物理概念或力学意义角度分

析问题，还需将计算完的结果转换回来．此外，学者

们常通过引入时间尺度和位移尺度来消除刚体位

移，从而方便对模型的求解以及振动特性的分析，
这同样是为了数学上求解的方便，而缺少物理意

义．本节采用动态传动误差来研究系统的动力学特

性，不仅消除了刚体位移，从而方便模型求解和振

动特性的研究，又具有明显的物理意义，方便从真

实概念角度分析系统．
这里以大增益比例环节来模拟电机等动力源

的恒转速动力学特性．由于负载的波动势必影响电

机的动态特性，以大增益比例环节来模拟电机的动

力学特性，可以实现近似的恒定转速，实际上与真

实工况更为相近，因此可以认为这种假设是合适

的．精细时程积分法相对吉尔法等算法，具有高效、
高精度和无条件稳定等优点［１９，２０］ ．为消除系统存在

刚体运动导致的刚度矩阵奇异性，李伟东等［２１］ 将

动力学方程两端同时加入附加刚度项，既消除了刚

度矩阵的奇异性，又不影响方程的等式关系，进一

步提高了这一算法的适用范围．为提高计算效率和

计算精度，利用精细时程积分法对式（１２）所示的

动力学模型进行求解，积分步长 ０．５ｍｓ，积分时间

３４ｓ．行星齿轮的基本参数为：模数均为 １，齿数分别

为 ｚｓ ＝ ｚｐ ＝ ２１、ｚｒ ＝ ６３，齿宽均为 ５ｍｍ，密度均为 ７．８５
×１０３ｋｇ ／ ｍ３，分度圆压力角均为 ２０°．
４．１　 输入转速的影响分析

不考虑负载和啮合误差的影响，假定行星齿轮

的齿侧间隙为 １００μｍ，改变行星齿轮的输入转速分
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别为 ５００ｒｐｍ、１５００ｒｐｍ 和 ２５００ｒｐｍ．则不同的输入转

速下，行星齿轮的动态传动误差曲线如图 ４ 所示．
从图中可以看出，低速下，行星齿轮的动态传动误

差的振动幅值较小，随着转速的增加，幅值明显增

大，且其均值偏差也明显增大．这主要是由于齿侧

间隙的存在，高转速下轮齿之间的冲击载荷更大所

致．通过对时域曲线的频谱分析可知，行星齿轮动

态传动误差的主要频率为行星齿轮的啮合频率，其
与转速成线性关系，如图 ５ 所示．

图 ４　 不同输入转速下动态传动误差时程曲线

Ｆｉｇ．４　 Ｄｙｎａｍｉｃ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｅｒｒｏｒ ｔｉｍｅ ｈｉｓｔｏｒｙ ｃｕｒｖｅ

ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｉｎｐｕｔ ｓｐｅｅｄ

图 ５　 不同输入转速下动态传动误差频谱特性

Ｆｉｇ．５　 Ｔｈｅ ｓｐｅｃｔｒｕｍ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｅｒｒｏｒｓ

ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｉｎｐｕｔ ｓｐｅｅｄｓ

４．２　 齿侧间隙的影响分析

在其它基本参数不变的情况下，改变行星齿轮

的齿侧间隙分别为 ０、１０μｍ 和 １００μｍ．存在间隙

时，动态传动误差曲线表现为近似的简谐振动，其
振动频率为行星齿轮的啮合频率，如图 ６ 和图 ７ 所

示．随着齿侧间隙增大，动态传动误差的振动幅值

显著增大，且大间隙下，传动误差主要呈现为负值，
如图 ６ 所示．在无间隙的条件下，系统的振动幅值

虽小，但频率特性中的高阶分量明显，主要呈现出

前三倍啮合频率的非简谐周期振动，如图 ７ 所示．

图 ６　 不同齿侧间隙下动态传动误差时程曲线

Ｆｉｇ．６　 Ｄｙｎａｍｉｃ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｅｒｒｏｒ ｔｉｍｅ ｈｉｓｔｏｒｙ ｃｕｒｅ

ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｏｏｔｈ ｓｉｄｅ ｃｌｅａｒａｎｃｅ

图 ７　 不同齿侧间隙下动态传动误差频谱特性

Ｆｉｇ．７　 Ｔｈｅ ｓｐｅｃｔｒｕｍ ｏｆ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｅｒｒｏｒｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｏｏｔｈ

ｓｉｄｅ ｃｌｅａｒａｎｃｅ

４．３　 啮合误差的影响分析

在其它基本参数不变的情况下，改变行星齿轮

的轮齿啮合误差分别为 １０μｍ、２０μｍ 和 ５０μｍ．则在

不同啮合误差下，行星齿轮的动态特性及分析如图

８ 和图 ９ 所示．改变行星齿轮的啮合误差不会影响

动态传动误差的振动形式，即仍保持近似的简谐振

动．但增大啮合误差的幅值会大幅增加动态传动误

差的幅值．可见，提高齿轮的精度有助于改善行星

齿轮整体的动态特性．
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图 ８　 不同啮合误差下动态传动误差时程曲线

Ｆｉｇ．８　 Ｄｙｎａｍｉｃ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｅｒｒｏｒ ｔｉｍｅ ｈｉｓｔｏｒｙ ｃｕｒｖｅ

ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｍｅｓｈ ｅｒｒｏｒｓ

图 ９　 不同啮合误差下动态传动误差频谱特性

Ｆｉｇ．９　 Ｔｈｅ ｓｐｅｃｔｒｕｍ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｅｒｒｏｒ

ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｍｅｓｈ ｅｒｒｏｒｓ

４．４　 力矩负载的影响分析

在其它基本参数不变的情况下，改变行星齿轮

的力矩负载分别为 ０、２５Ｎ·ｍ 和 ５０Ｎ·ｍ．随着力

矩负载的增大，动态传动误差幅值减小，且增大到

一定程度时，完全为负值误差，如图 １０ 和图 １１ 所

示，从受力分析角度很容易理解这种现象．但随着

负载的增大，振动分量中的高频成分逐步呈现，且
在大负载下，振动频率中的高频成分明显增多，振
动曲线也呈现出行星齿轮啮合频率及其倍频的非

简谐的周期振动．对比零间隙下行星齿轮的频谱特

性，如图 ７，可以发现二者是相似的．可见，力矩负载

的增大使轮齿的弹性变形增大，大载荷下，轮齿的

间隙甚至被“吃掉”，因此，表现出零间隙下的动力

学特征．

图 １０　 不同力矩负载下动态传动误差时程曲线

Ｆｉｇ．１０　 Ｄｙｎａｍｉｃ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｅｒｒｏｒ ｔｉｍｅ ｈｉｓｔｏｒｙ ｃｕｒｖｅ

ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｏｒｑｕｅ ｌｏａｄ

图 １１　 不同力矩负载下动态传动误差频谱特性

Ｆｉｇ．１１　 Ｔｈｅ ｓｐｅｃｔｒｕｍ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｅｒｒｏｒ

ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｏｒｑｕｅ ｌｏａｄ

５　 小结

综合考虑了时变啮合刚度、齿侧间隙和啮合误

差等非线性因素，利用集中参数模型建立了直齿行

星齿轮的动力学模型．提出了将时变啮合刚度、时
变啮合误差表示为行星轮转角的函数，实现了时变

啮合刚度、时变啮合误差在转速变化的情况下仍能

进行傅里叶级数展开，从而有效解决变转速下动力

学模型的描述和求解问题．并通过数值求解，得到

了转速、齿侧间隙、啮合误差以及负载等重要参数

对行星齿轮动力学特性的影响规律．
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