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含行星架裂纹故障的行星齿轮箱振动仿真

王丹凤，郭 瑜

（昆明理工大学 机电工程学院，昆明 650500）

摘 要：为深入了解行星架裂纹故障振动频谱结构，提出一种考虑时变传递路径和行星轮系载荷非均匀

分配的振动仿真模型。根据裂纹导致的行星轮角位移函数，分析了行星轮角位移对行星轮系载荷分配特性的

影响，仿真分析了行星架裂纹导致的行星轮角位移和行星轮系载荷非均匀分配下的频谱边带结构。仿真结果

表明：行星轮个数为 3时，边频带仅受行星轮角位移影响，随行星轮个数增加到 4、5时，频谱边带受行星轮角位

移和载荷分配共同影响，阶比谱出现以行星架旋转阶次为间隔的调制边带成分。通过对比行星轮个数为 3的

齿轮箱仿真与实测信号的阶比谱边带结构，验证了模型的有效性。
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Vibration simulation of planetary gearbox with planet⁃carrier crack
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Abstract： To deeply understand the vibration spectrum structure， a vibration simulation
model considering the time ⁃ varying transfer paths and the uneven load sharing of the planetary
gearbox was proposed. According to angular shift function of planet gears caused by the crack，
the effect of the angular shift of planet gears on load sharing was analyzed. The spectrum sideband
structure under the planet gear angular shift caused by the planet⁃carrier crack and the non⁃uniform
load distribution was simulated and analyzed. The simulation results showed that when the num⁃
ber of planet gears was 3， the sideband was only affected by the additional angular displacement
of planet gears. When the number increased to 4 and 5， the spectral sideband was jointly affected
by the angular displacement and load distribution among planets， and the modulation sideband
components with the rotation order of carrier appeared in the order spectrum. By comparing the or⁃
der spectrum structure of the simulated signal and measured signal of the planetary gearbox with 3
planets，the effectiveness of the proposed model was verified.
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行星架作为行星齿轮箱易发生故障的关键零

部件，行星架裂纹故障诊断方法的研究通常需基

于故障对应的振动信号，但通过实验获取不同裂

纹阶段的行星架故障实测信号较为困难。因此，

构建与实际行星架裂纹故障振动信号相近的振动

仿真模型，对了解其振动频谱结构，开展行星架裂

纹故障诊断方法的研究具有重要意义。

国内外学者研究了行星齿轮箱载荷分配特性

及其振动仿真模型。20世纪 90年代，Singh等 [1]建

立有限元/理论混合模型，研究了行星轮系载荷分

配对行星轮位置误差的敏感程度；随后，基于太阳

轮是否浮动，推导了行星轮存在轴孔位置误差时

均载系数计算公式 [2⁃3]。Ligata等 [4]提出离散模型

推导了行星轮系载荷分配系数计算公式，通过有

限元/理论混合模型及实验对比验证模型的有效

性。国内，肖铁英等 [5]提出当量啮合误差、等效啮

合刚度等概念，推导了均载系数的计算公式。李

阳等 [6]研究了间隙浮动机构的行星轮系静力学载

荷分配问题。针对行星齿轮箱振动仿真模型，

McFadden等 [7]指出振动频谱结构的非对称性不

仅与齿轮箱结构调幅、调频有关，还与行星轮的时

变相位有关。随后，McNames[8]通过傅里叶级数

进一步解释了频谱边带非对称现象。 Inalpolat
等 [9]提出了简化的数学模型，根据行星轮分布情

况将行星齿轮箱分为 5类，并分析了振动频谱的

边带特性。国内，冯志鹏等 [10]分析了 3种振动传

递路径，总结了不同齿轮故障的振动频谱结构。

刘宗姚等 [11]基于时变传递路径提出振动仿真模

型，研究了齿根裂纹故障频谱结构特性。以上行

星轮系载荷分配模型、行星齿轮箱振动仿真研究，

研究对象主要为齿轮，缺乏针对行星架裂纹故障

的载荷分配模型及其振动频谱结构的研究。

部分学者通过振动频谱分析实现了行星架裂

纹故障诊断 [12⁃13]，Patrick等 [14]考虑行星轮角位移建

立了振动信号模型，通过边带幅值变化诊断故障，

但上述方法的有效性局限于实验测试单元信号，

对直升机实际飞行信号效果不明显。范磊等 [15]建

立了动力学模型，研究了行星架裂纹故障对行星

齿轮箱振动频谱的影响，但其结果尚未与实测信

号对比。目前，很少有文献从行星齿轮箱的运行

特性角度出发，提出同时考虑行星架裂纹故障导

致的行星轮角位移和行星轮系载荷非均匀分配的

振动信号仿真模型。

为解决以上问题，本文提出一种行星齿轮箱

行星架裂纹故障振动仿真模型。通过行星轮角位

移函数研究了行星架裂纹故障对行星轮系载荷分

配系数的影响；仿真了时变传递路径下行星架裂

纹故障的行星齿轮箱振动频谱边带结构，并通过

实验验证模型的有效性。

1 行星轮角位移

行星架的主要作用是通过立柱或轴承孔将行

星轮固定在合适的位置，使载荷平均分配到多个

行星轮 [16]。行星齿轮箱运行过程中，较高振动幅

值及周期载荷易使其发生裂纹故障。以“黑鹰”直

升机主传动系统为例，裂纹演变可分为 4个阶段 :
无裂纹、裂纹萌生、短裂纹，长裂纹。裂纹多产生

于立柱与行星架盘接触的应力集中区域，随后沿

立柱切线向行星架外缘萌生，最后，沿立柱与轮毂

公切线向内延伸，直至贯穿行星架半径 [15⁃16]。

行星架裂纹导致其与行星轮的接触刚度下

降，行星轮产生一个附加角位移 [14]。在实际应用

中，不可避免存在太阳轮、行星轮、行星架及齿圈

的制造、装配等误差，因此，即使没有行星架裂纹

故障影响，各行星轮同样存在位置误差。本文假

设传感器安装于静止齿圈之上的箱体上，太阳轮

为浮动中心构件，在理想状态下，行星轮均匀分布

于行星架盘。行星架裂纹发生于立柱 1与行星架

连接处，使行星轮 1发生 Δθf1的角位移，如图 1所
示。图中数字 1、2、…、5分别表示行星轮的编号，

Δθf1、Δθf2、…、Δθf5分别表示对应编号行星轮的角

位移。

根据文献 [15]行星架裂纹静力学仿真结果

（见表 1，太阳轮齿数 Zs=38，行星轮齿数 Zp=47，
齿圈齿数 Zr=132、Np=5，Np为行星轮个数），行

星轮角位移随行星架的旋转呈周期性变化，将行

图 1 5个行星轮均布的行星齿轮箱

Fig.1 Planetary gearbox with 5 equally spaced planets
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星架裂纹导致的行星轮角位移拟合为一元三次函

数 [15]Δθfi,i=1,2,3…Np，可表示为

∆θ fi= (a1i d 3 + a2i d 2 + a3i d+ θ0) ⋅
[1+ sin (2πfc t ) ] （1）

式中 d表示行星架裂纹长度，fc为行星架旋转频

率，i表示第 i个行星轮，a1i、a2i、a3i分别为行星轮角

位移函数的拟合系数，如表 2所示。本文增加常

数项 θ0=0.17°表示无裂纹时行星轮位置误差。

2 行星架裂纹的载荷分配

行星轮系载荷分配易受行星轮角位移切向分

量影响，即使较小的角位移同样会影响行星轮系

载荷分配系数（load sharing factor，LSF，量符号记

为 Fls）。本文通过 Ligata等提出的模型计算各行

星轮载荷分配系数 [4]，可表示为

F ls, i=
1
N p
+ keR s

2N pTS
E pi

( i= 1, 2, 3, ⋯, N p ) （2）

ì

í

î

ïïïï

ïïïï

E pi= 0 N p = 3
E pi= ei- e( )i+ 1 + e( )i+ 2 - e( )i+ 3 N p = 4
E pi= 2ei- 1.618e( )i+ 1 + 0.618e( )i+ 2 + 0.618e( )i+ 3 - 1.618e( )i+ 4 N p = 5 （3）

式中 Rs为太阳轮节圆半径，ei为第 i个行星轮切向

角位移分量 [11]，Ts为作用于太阳轮的外部载荷，ke
为行星轮的有效支撑刚度，定义为

ke = ( )1
k sp + k rp

+ 1
kpb

-1

（4）

式中 ksp、krp分别表示行星轮与太阳轮、齿圈啮合的

时变刚度，本文采用势能法，将其分为赫兹接触刚

度、弯曲、剪切及轴向压缩刚度 [17]。kpb表示行星轴

承刚度，kpb=3.20×107 N/m[11]。

当 Np=3，4时，分别取表 1前 3列和前 4列对

应的数据进行分析，由式（2）得到行星轮系载荷

分配特性曲线，如图 2所示。

由图 2（a）可知，当太阳轮作为浮动中心构

件，Np=3时，载荷分配系数以 0.001的数量级在

理想载荷分配系数 0.33上下波动。因此，可认为

该情况下即使存在行星轮角位移，行星轮系载荷

仍均匀分配，即 Fls,i=1/3。可观察到，Np=4时，

表 1 行星架裂纹导致的各行星轮角位移 [15]

Table 1 Angular shift of planets caused by
carrier⁃plate crack[15] （°）

裂纹长度/
mm

0

11. 15

22. 30

⋮

78. 05

⋮

133. 80

⋮

行星轮编号

1

0. 17

0. 18

0. 19

⋮

0. 32

⋮

1. 07

⋮

2

0. 17

0. 17

0. 17

⋮

0. 18

⋮

0. 16

⋮

3

0. 17

0. 18

0. 18

⋮

0. 19

⋮

0. 29

⋮

4

0. 17

0. 17

0. 17

⋮

0. 16

⋮

0. 06

⋮

5

0. 17

0. 16

0. 16

⋮

0. 12

⋮

0. 01

⋮

表 2 行星轮角位移函数的拟合系数

Table 2 Fitting parameters of the angular shift function
of each planet gear

行星轮

编号

1

2

3

4

5

a1i/10-8

50. 0

13. 8

5. 11

-7. 86

4. 66

a2i/10-5

-4. 12

-2. 04

-3. 14

0. 757

-1. 50

a3i/10-4

22. 8

7. 59

3. 22

-2. 48

3. 00

θ0/（°）

0. 17

0. 17

0. 17

0. 17

0. 17

图 2 行星轮系载荷分配曲线

Fig.2 Load sharing curves among all planet gears
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随裂纹长度的增加，相对位置的行星轮有相同的

载荷分配系数。当 Np=5时，随故障程度的增加，

裂纹位置的行星轮承担将近 1/2的外部载荷，其

余系数为Fls,2=Fls,5，Fls,3=Fls,4（见图 2（c））。当 d≥
100 mm后，图 2（b）、图 2（c）中均出现了行星轮未

承担载荷的现象。

根据图 2，研究中提出载荷波动比 c（即载荷

波动值与理想载荷的比值）与裂纹演化的 3个阶

段对应。观察图 2，令 c≤10%时，对应裂纹萌生

阶 段 ，此 时 d≤20 mm（裂 纹 占 比 约 为 14%）；

10%<c≤50% 时 ，对 应 短 裂 纹 阶 段 ，此 时 20
mm<d≤100 mm（裂纹占比约在 14%~70% 之

间）；c>50%时，对应长裂纹阶段（开始出现行星

轮不承担载荷），此时 100 mm<d≤145 mm（裂纹

占比在 70%~100%）。

3 行星架裂纹故障振动信号模型

行星齿轮箱传动过程中存在多对齿轮同时啮

合现象，为简化振动模型，假设太阳轮⁃行星轮、行

星轮 ⁃齿圈之间的啮合振动为线性叠加。在无故

障情况下（存在行星轮位置误差，δpi），行星齿轮箱

的振动信号 v（t）可表示为

v ( t )=∑
i= 1

N p

A ri( t ) v rpi( t )+ A si( t ) v spi( )t （5）

若仅考虑行星轮 1，行星轮 1与太阳轮啮合点

比其与齿圈啮合点到振动传感器的传递路径长

Dp=mZp（如图 3所示），m为行星轮模数，行星轮

1⁃齿圈振动传递路径函数 Ar1（t）（传递路径 1）和

行星轮 1⁃太阳轮振动传递路径函数 As1（t）（传递

路径 2）的关系可表示为 [18]

A s1 ( t )= é

ë
ê
êê
ê ù

û
úúúú

1
2 +

1
2 cos ( )2N p

Z p
Z r

A r1 ( t ) （6）

随行星架旋转，各行星轮以 Tc/Np时间间隔

依次接近传感器，Tc为行星架旋转周期。因此，

Ari（t）和Asi（t）可表示为

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ï
ïï
ï
ï

A ri( )t = A r1 ( )t- i- 1
N p

T c

A si( )t = A s1 ( )t- i- 1
N p

T c

（7）

行星轮与齿圈、太阳轮啮合振动信号 vrpi（t）和

vspi（t）是周期为啮合频率 fm的函数，fm=Zr fc，可将

其分别写为三角函数形式

ì

í

î

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

v rpi( )t = V rp1 cos
é

ë

ê
êê
ê
ê
ê ù

û

ú
úú
úfm ( )t- ψi+ δpi

fc

v spi( )t = V sp1 cos
é

ë

ê
êê
ê
ê
ê ù

û

ú
úú
úfm ( )t+ ψi+ δpi

fs - fc
+ γi

（8）
式中 Vrp1和 Vsp1分别表示 vrpi（t）和 vspi（t）的幅值，ψi
表示行星轮 i相对行星轮 1的初始位置角 ψi=2π
（i-1）/Np，fs和 fc分别表示太阳轮和行星架的旋

转频率，γi为太阳轮 ⁃行星轮、行星轮 ⁃齿圈啮合的

相对相位 [19]。因此，行星轮 ⁃齿圈、行星轮 ⁃太阳轮

振动信号可展开为傅里叶级数的形式

A rpi( )t v rpi( )t = A r1 ( )t- i- 1
N p

T c ⋅V rp1 cos
é

ë

ê
êê
ê
ê
ê ù

û

ú
úú
úfm ( )t- ψi+ δpi

fc
= ∑

q=-Q

Q

∑
n=-N

N

Xqi F rinej( )nZ r + q fc t ⋅ e-j( )nZ r + q ( )ψi+ δ fi

（9）

A spi( )t v spi( )t = A s1 ( )t- i- 1
N p

T c ⋅V sp1 cos
é

ë

ê
êê
ê
ê
ê ù

û

ú
úú
úfm ( )t+ ψi+ δpi

fs - fc
+ γi =

k ∑
q=-Q

Q

∑
n=-N

N

Xqi F rinej( )nZ r + q fc t ⋅ ejnγiej( )nZ s - q ( )ψi+ δ fi

（10）

式中 Xqi为 Ari（t）的 q次谐波傅里叶系数，k为传递

路径导致的能量损失，k=12+
1
2cos（2Np

Z p
Z r

）。Frin

和 Fsin表示 vrpi（t）和 vspi（t）的 n次谐波傅里叶系数。

综上，考虑行星轮系载荷分配系数，将式（5）
按傅里叶级数展开为

图 3 故障行星齿轮振动传递路径

Fig.3 Vibration transfer paths of the fault planet gear
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v ( )t = ∑
q=-Q

Q

∑
n=-N

N

Xqiej( )nZ r + q fc t
é

ë

ê
êê
ê ù

û

ú
úú
úF̄ rin∑

i= 1

N p

F ls,ie-j( )nZ r + q ( )ψi+ δ f + F̄ sin k∑
i= 1

N p

F ls,iejnγiej( )nZ s - q ( )ψi+ δ f （11）

式中 F̄ rin和 F̄ sin可表示为式（12）[11]。在理想状态下

（δpi=0），各行星轮承担相同载荷，即 Fls,i=1/Np。

F̄ rin=∑
i= 1

N p

F rin, F̄ sin=∑
i= 1

N p

F sin （12）

同理，可推导立柱 1与行星架盘接触处发生

裂纹故障时，各行星轮产生的附加角位移 Δθfi，行
星齿轮箱振动信号的傅里叶级数展开式为

v ( )t = ∑
q=-Q

Q

∑
n=-N

N

Xqiej( )nZ r + q fc t
é

ë

ê
êê
ê ù

û

ú
úú
úF̄ rin∑

i= 1

N p

F ls,ie-j( )nZ r + q ( )ψi+ Δθ fi + F̄ sin k )F ls,iejnγiej( )nZ s - q ( )ψi+ Δθ fi （13）

根据式（13），分别对裂纹长度 d=11.15 mm
（裂纹萌生）、d=78.05 mm（短裂纹）、d=133.80
mm（长裂纹），Np=3，4，5的齿轮箱进行振动信号

仿真。图 4为 Np=3行星齿轮箱在 3种故障状态

下的振动仿真结果。阶比（l）表示频率 f与 fc的比

值，l=f/fc。由式（13）可知，在理想情况下，v（t）阶

比谱的主谐波位于 nZr+q= λNp（λ为整数），如

129阶、132阶、135阶等，分别对应 43Np、44Np、

45Np。由于 Np=3行星轮系载荷分配系数相同

（Fls,1=Fls,2=Fls,3=0.33），行星架裂纹故障仅通过

Δθfi使阶比谱出现非 Np整数倍的附加边带。如图

4（b）、图 4（c）在啮合阶比（lm=132）附近产生间隔

为行星架阶比 lc=1的边带，如 130阶、131阶、133
阶等。

图 5表示 Np=4振动信号仿真阶比谱。由图

2（b）可看出 Fls,1=Fls,3、Fls,2=Fls,4，因此，振动频谱

出现 2wc的频率分量，如 130阶、134阶（见图 5）。

对比不同故障程度发现，载荷分配不均现象导致

的频率分量一直存在，而行星轮角位移导致频率

分量（如 131阶、133阶、135阶等），在裂纹萌生阶

段并未出现。观察短裂纹、长裂纹阶段（图 5（b）、

图 5（c））的频谱边带可知，其受行星轮角位移和

行星轮系载荷非均匀分配共同影响，且长裂纹阶

段频谱边带结构更为复杂。

当 Np=5时，有 Fls,2=Fls,5、Fls,3=Fls,4，而裂纹

长度达到总裂纹长度的 70%后，Fls,1接近总载荷

的 0.5倍。相比于理想状态（Fls,i=0.2），载荷分配

严重不均，谱边带结构更复杂，如图 6所示。与上

述两种情况类似，行星架裂纹萌生阶段，频谱边带

主要受行星轮系载荷不均分配的影响（如 127阶、

128阶、132阶、133阶等），随裂纹长度增大，行星

图 5 4个行星轮行星架裂纹故障振动信号阶比谱

Fig.5 Order spectrum of planet⁃carrier crack fault vibration
signal with 4 planets

图 4 3个行星轮行星架裂纹故障振动信号阶比谱

Fig.4 Order spectrum of planet⁃carrier crack fault vibration
signal with 3 planets

1451



第 37 卷航 空 动 力 学 报

轮角位移增大，间隔为 lc的频率分量逐渐突出，裂

纹后期，其幅值尤为突出（如 129阶、131阶、134
阶等）。

观察行星齿轮箱 3种情况的振动信号阶比

谱，发现 lm附近均存在 Np整数倍的频率分量，该

类频率分量由行星轮等角间隔分布引起。同时，

当行星架裂纹处于萌生阶段时,行星轮角位移导

致的边带几乎观察不到。随着裂纹程度的增加，

阶比谱边带结构受载荷分配系数和行星轮角位移

共同的影响，频谱边带结构更复杂。

4 实验验证分析

4. 1 实验说明

本文以齿圈与箱体固定，太阳轮为浮动支撑

的单级行星齿轮箱为研究对象，对上述提出的行

星架裂纹故障振动仿真模型进行实验验证，实验

台如图 7所示。

根据文献 [15]对裂纹演化过程的研究结果，

在行星架轴承孔处加工一条长约为 8 mm，宽约为

0.18 mm，贯穿行星架厚度方向与轴承孔相切的

裂纹（见图 8）。若裂纹完全贯穿行星架盘，则 d≈
50 mm，裂纹占比约为 16%（短裂纹阶段）。实验

中分别对正常、行星架裂纹故障两种情况进行数

据采集，3个加速度振动传感器（DH112，灵敏度

为 5.2pC/g，pC表示输出电量单位，g为重力加速

度 g=9.8 m/s2）分别安装于行星齿轮箱箱体靠近

太阳轮的轴承座、齿圈上方以及行星架轴承座，如

图 7所示。电涡流位移传感器（DH904，灵敏度为

2.5 V/mm）与太阳轮轴相对安装，用于获得太阳

轮转速脉冲。加速度传感器经电荷放大器（灵敏

度 0.030 V/pC）转换为电压，以 NI 9234采集卡

（采样频率为 51.2 kHz）进行 4通道同步采样。齿

轮详细参数见表 3。行星轮齿根裂纹故障特征阶

比 lfp=Zr/Zp=3.55。

首先根据行星齿轮箱传动比，将采集的太阳

轮转速脉冲信号按齿轮箱传动比转换到行星架，

然后，选取行星架为参考轴对原始振动信号进行

角域重采样，消除转速波动的影响；最后，通过快

图 7 行星齿轮传动实验台

Fig.7 Planetary gear transmission test rig

图 6 5个行星轮行星架裂纹故障振动信号阶比谱

Fig.6 Order spectrum of planet⁃carrier crack fault vibration
signal with 5 planets

图 8 行星架裂纹故障

Fig.8 Planet⁃carrier crack fault

表 3 行星齿轮箱参数

Table 3 Parameters of the planetary gearbox

参数

齿数

模数/mm

齿形角/（°）

齿轮

太阳轮

Zs=28

2. 25

20

行星轮（3个）

Zp=20

2. 25

20

齿圈

Zr=71

2. 25

20
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速傅里叶变换（fast Fourier transform，FFT）获得

阶比谱。具体过程可参见图 9。

4. 2 正常和行星架裂纹故障结果分析

对最接近齿圈位置Ⅰ测点信号进行分析。实

验时，太阳轮转速约为 800 r/min，通过行星齿轮

箱传动比，计算得到行星架（参考轴）转速曲线波

形，如图 10所示，图中仅显示 2 s的数据。

图 11为正常和行星架裂纹故障的时域波形

和阶比谱对比图。由图 11（a）可观察到，故障时

域振动信号（灰色虚线）幅值大于正常振动信号幅

值。通过对行星轮系载荷分配特性的分析可知，3
个等角间隔行星轮且太阳轮作为中心浮动构件的

行星齿轮箱，各行星轮承担的载荷相等，对频谱结

构的影响仅包括行星轮角位移。观察图 11（b）可

知，其振动信号频谱边带可归纳为 3类：①行星轮

等角间隔分布产生的位于啮合阶比（lm=71）附近

边带，如 66阶、69阶、72阶，其分别对应 22Np、

23Np、24Np；②行星轮角位移产生间隔为 lc的附加

边带 70阶、71阶、73阶等；③其他与行星轮局部故

障特征阶比 lfp相关的边带，如 67.2阶、67.45阶、

67.8阶等。

实验中，由于安装、制造误差，导致无故障振

动信号阶比谱存在与 lfp相关的阶比分量。随行星

架旋转，对 lfp 产生以 lc 的调制现象，如阶次为

69.45对应 71+2-3.55，此类边带存在以 lc为间

隔的调制边带，如 67.45阶、68.45阶等。图 11（b）
中其他边频带均可以同样方法计算，如 67.2阶、

67.8阶。对比正常和故障阶比谱局部放大图的幅

值可知（图 12），行星架裂纹故障（灰色虚线）的边

带（如 70阶、71阶）幅值明显高于正常情况。同

时，受行星轮角位移的影响，与行星轮局部故障相

关的特征频率幅值也明显高于正常情况。

图 11 正常和行星架裂纹振动信号对比

Fig.11 Comparison of vibration signal between normal and planet⁃carrier crack

图 9 振动信号处理流程图

Fig.9 Flow chart of vibration signal processing

图 10 行星架转速曲线

Fig.10 Speed profile of planet⁃carrier
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由于实验台限制，使得仿真与实验所采用的

行星齿轮箱齿轮参数不同，导致阶比谱在数值上

不一致，但理论上仿真与实验的阶比谱主谐波阶

次均产生于 nZr+q=λNp，如 129阶、132阶、135阶
（图 4），图 11（b）中 66阶、69阶、72阶等。行星架

裂纹故障导致的边带可通过 nZr+q±lc计算得到，

如图 4中 130阶、131阶、133阶等，图 11（b）中 70
阶、71阶和 73阶。

5 结 论

本文以行星架裂纹故障为研究对象，分析了

裂纹程度与行星轮系载荷分配特性的关系，考虑

行星齿轮箱的时变路径特性，建立针对行星架裂

纹故障的振动信号仿真模型，对故障阶比谱啮合

频率两侧的边带产生原因进行详细解释。实验

中，通过 3行星轮齿轮箱行星架裂纹故障与正常

情况的实测数据对比，验证了仿真模型的正确性。

结果表明，行星架裂纹故障的齿轮箱频谱边带结

构主要分为 3类：①行星轮等角间隔分布产生的

边带，②行星架裂纹故障通过行星轮角位移产生

的边带，③行星架裂纹故障通过行星轮系载荷非

均匀分布产生的边带。所提仿真模型弥补了现有

研究对象上的不足，同时考虑行星轮系角位移与

载荷分配特性更全面地描述系统的振动行为，为

后续行星架裂纹故障诊断方法的仿真研究提供了

途径。
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