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【摘要】　依据航空行星减速器的结构特征,考虑各构件沿三坐标方向的线振动和绕轴线的角振

动,建立了行星减速器的多刚体多自由度的振动系统模型,推导了该振动系统的动力学微分方程,

分析了齿轮副的啮合刚度及综合啮合误差的激励表达式。通过对振动方程的数值求解,研究了行

星减速器在参数激励与传动激励下的振动特性,得出了航空行星减速器在工作过程中,容易发生

支承共振和齿轮扭转共振的结论。
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1　行星传动的振动模型

　　渐开线斜齿圆柱齿轮行星传动是航空减速器较常用的形式,由于内、外啮合及行星轮间的

动力耦合,以及多种激励的并存,使其振动分析较为复杂。已做的关于行星传动振动研究工作,

大都是在简化模型的基础上进行的[1- 5 ] ,因而所得结论也就具有很大的条件性。本文真实模拟

了航空减速器的支承条件和工作条件,建立了行星减速器的多自由度空间振动模型,成功地分

析了航空行星减速器的振动特性。

图 1　行星减速器振动模型

图 1所示为行星传动
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统输入件和输出件的角振动自由度 ΗÉ和 ΗÊ ,系统共有 4 (np + 3) + 2个自由度 (其中 np 为行星



轮个数)。

在航空行星减速器中,太阳轮和行星轮多为实体结构,而内齿圈往往固定在柔度较大的支

架上。为了均载,太阳轮、行星轮或行星架采取浮动结构。故在振动分析中,应考虑支承弹性。

在图 1模型中,太阳轮 s置于刚度为 K x s
、K y s
、K z s
的支承上,并以扭转刚度为 K Ηs

的轴与输入件

相联,与行星轮 p j 的啮合刚度及阻尼分别为 K sp j
和 C sp j
。行星轮 p j 与行星架 c间以线刚度

K x p j
、K y p j
、K z p j
相联。内齿圈 a 以线刚度 K x a

、K y a
、K z a
及扭转刚度 K Ηa

与机架相联,与行星轮 p j

的啮合刚度及阻尼分别为K ap j
和C ap j
。行星架 c置于刚度为 K x c

、K y c
、K z c
的支承上,并以扭转刚

度为 K Ηc
的轴与输出件相联。

2　行星传动的动力学方程

　　利用L agrange定理,可得行星传动中各刚体在固定坐标系 2 中的动力学方程如下
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式中m s、m p j
、m a、m c和 J s、J p j

、J a、J c分别为太阳轮 s、行星轮 p j、内齿圈 a 及行星架 c的质量和

转动惯量; J É、J Ê和 T É、T Ê分别为输入件及输出件的转动惯量和作用转矩; r
′
s、r′p j
、r′a、rc 分别

为太阳轮、行星轮、内齿圈的节圆半径及行星轮回转半径。F sp j
= K sp j

(∆sp j
- Εsp j

) + C sp j ∆
α
sp j

, F ap j
=

K ap j
(∆ap j

- Εap j
) + C ap j ∆
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, cc= co sΒbco s (Ξc t+ Q j - Α′t) , cs= co sΒbsin (Ξc t+ Q j - Α′t)。Q j 为行星轮

p j 的初始位置角; Βb、Β、Αn、Α′t 分别为齿轮的基圆螺旋角、螺旋角、法面压力角及端面啮合角;

∆sp j
、∆ap j
分别为太阳轮 s与行星轮 p j、内齿圈 a 与行星轮 p j 的啮合点间的法向相对位移量,其
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值分别由下式确定
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Ηp j
- (x s - x p j

) s + (y s - y p j
) c ]co sΑnco sΒ　　　　　　　　　

+ [ (x s - x p j
) c + (y s - y p j

) s + rc ]sinΑn + (- Z s + Z p j
) co sΑn sinΒ (14)

∆ap j
= [ r′aΗa + r′p j

Ηp j
- (x a - x p j

) s + (y a - y p j
) c ]co sΑnco sΒ　　　　　　　　　　

- [ (x a - x p j
) c + (y a - y p j

) s + rc ]sinΑn + (- Z a + Z p j
) co sΑn sinΒ (15)

而 Εsp j
、Εap j
分别为太阳轮与行星轮、内齿圈与行星轮啮合点处沿啮合线的综合啮合误差。 (3)、

(4)、(9)、(10)、(14)、(15)中的 s= sin (Ξc t+ Q j ) , c= co s (Ξc t+ Q j )。

4　啮合刚度和综合啮合误差分析、行星传动系统的振动分析

　　在行星传动的动力学方程中,各支承刚度K x、K y、K z 及扭转刚度 K Η可通过计算集中载荷

作用下轴及轴承的变形获得。在输入及输出转矩为常数时,啮合刚度的变化和综合啮合误差是

产生行星传动振动的主要原因,即行星传动属于参数激励与传动激励并存的自激振动系统,因

此应对轮齿的啮合刚度和齿轮综合啮合误差进行分析和处理。

由于同时参于啮合的轮齿对数的改变,使啮合刚度呈周期性变化。若忽略单齿啮合刚度沿

齿高方向的变化,则轮齿综合刚度为周期性短波形,在啮合周期内,将其展成 Fou rier 级数,即

K = K{ + 6
N

i= 1

A i sin (Ξi t + Υi) , K{ 为啮合刚度的平均值。

轮齿综合啮合误差是制造误差、装配误差和轴承游隙等因素在沿啮合线方向上的综合反

映。通过分析和数学处理,得太阳轮 s与行星轮 p j 啮合轮齿间的综合误差Εsp j
的计算公式如下:

Εsp j
= (△F rs + △F rp j

+ △f a + △rs + △rp j
) sinΑn　　　　　　　　　

+ (△Fw s + △Fw p j
+ △F Βs + △F Βp j

) co sΑnco sΒ

+ (△as + △ap j
) co sΑn sinΒ + (△f f s + △f f p j

) co sΒb (16)

△F rs、△Fw s、△F Βs、△F f s、△rs、△as分别为太阳轮 s的齿圈径向跳动、公法线长度变动、齿向、

齿形误差、轴承径向及轴向游隙;△F rp j
、△Fw p j
、△F Βp j
、△f f p j
、△rp j、△ap j

分别为行星轮的齿圈

径向跳动、公法线长度变动、齿向、齿形误差、轴承径向及轴向游隙; △f a 为齿轮副的中心距偏

心。内齿圈 a 与行星轮 p j 啮合轮齿间的综合啮合误差 Εap j
的计算公式与式 (16)类似。

将行星传动的动力学方程写成矩阵形式,即

[M ]{Xβ} + [C ]{Xα} + [K ]{X } = {P } (17)

式中质量矩阵[M ]为常数对角矩阵,而阻尼矩阵[C ]、刚度矩阵[K ]及激振力向量{P }皆是机

构位置的函数。求解时,首先给定机构的初始位置和初始条件,然后将内啮合与外啮合的公共

周期进行若干等分,求得机构的对应位置区间。在每个小区间内,将[C ]、[K ]、{P }视为常数矩

阵, 依据该区间的起始值{X
(K ) },用数值差分法求解式 (17) ,得该区间的终值{X

(K + 1) },并将其

作为下一小区间的初值,依次对各小区间进行计算,直到获得稳定响应。

依据上述方法,分析计算了某航空行星减速器的动态响应。该减速器的参数为:齿数 Z s=

37, Z p = 14, Z a = 65,模数m n = 115 mm ,螺旋角 Β= 2611183°,变位系数 x s = - 0121621, x p =

0115, x a = 0108379,行星轮个数 np = 3,齿轮材料皆为 20C rM nM o,齿面硬度为HRC56- 62 ,

精度为 6级。输入功率为 90 kW ,输入转速为 9000 röm in。求得稳定响应{X }后,为了便于结果

分析,引入行星架传动误差△Ηc和齿轮动载系数 k d 的概念,其定义分别为
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△Ηc = Ξc t - Ηc (18)

k d = 6
np

j= 1
[K sp j

(∆sp j
- Εsp j

) + C sp j
∆αsp j

]r′s
co sΑnco sΒ

T É
(19)

式中 Ξc是行星架的名义转速,本例中 Ξc= 34119 1ös。式 (19)是行星轮与太阳轮的动载系数表

达式,行星轮与内齿圈的动载系数表达式与此式类似。

图 2给出了在一个啮合周期内传动误差及动载系数随啮合时间的变化情况。图 3给出了

不同转速下齿轮动载系数的最大值变化情况。图中点划线表示太阳轮与行星轮间的动载系数,

虚线表示行星轮与内齿圈的动载系数。

图 2　传动误差与动载系数曲线 图 3　行星传动的振动特性

由图 2可知,由于啮合刚度和综合啮合误差的变化,使行星传动的传动误差及动载荷在啮

合周期内产生较大波动。在输入转速为 9000 röm in 时, 行星架转角的最大绝对误差约为

013% ,最大动载系数约为 1134。由图 3可看出,在转速 2000 röm in 附近,行星减速器产生支承

共振;在 4500 röm in 附近,发生齿轮的扭转共振,而在 8000 röm in 附近存在 1ö2次共振峰。

4　结　论

　　 (1)行星传动属于参数激励和传动激励并存的自激系统,为了研究其振动特性,应对啮合

刚度和综合啮合误差进行分析和处理。(2)行星传动的动力学方程是多自由度变系数微分方程

组,在用数值法求解时,要合理选择差分步长和初始条件,以保证快速收敛。 (3)在航空行星减

速器的起动过程中,要越过支承共振和扭转共振区,故在结构设计时,应考虑阻尼问题。 (4)行

星轮与内齿圈间的动载荷小于行星轮与太阳轮间的动载荷。
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