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齿顶修形行星轮系啮合刚度分析

马　 辉ꎬ 段田堂ꎬ 孙衍宁ꎬ 陈康康
(东北大学 机械工程与自动化学院ꎬ 辽宁 沈阳　 １１０８１９)

摘　 　 　 要: 以含有太阳轮减重孔、齿圈固定孔、柔性系杆的行星轮系为研究对象ꎬ基于 ＡＮＳＹＳ 软件ꎬ建立

了考虑实际结构的修形行星轮系有限元模型. 基于该模型ꎬ研究了齿顶修形以及减重孔、齿圈轮缘厚度、柔性

系杆等齿轮结构对行星轮系时变啮合刚度的影响. 研究结果表明:齿顶修形改变了啮合刚度曲线的形状和数

值大小ꎻ减重孔增大将导致啮合刚度减小而齿圈支持率变大使啮合刚度增加ꎻ同时ꎬ系杆越柔ꎬ行星轮系啮合

刚度波动越小. 研究结果可为实际生产中考虑修形的行星轮系设计提供理论依据.
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　 　 行星轮系是各种机械传动系统的重要组成部

分. 行星轮系的振动直接影响整个机械系统的可

靠性ꎬ如果引起共振ꎬ将会产生不可估量的后果.
行星齿轮系统啮合刚度作为轮系内在激励ꎬ对轮

系振动特性有着重要的影响. 因此ꎬ对行星轮系啮

合刚度的研究便显得尤为重要.
国内外学者对行星轮系啮合刚度进行了一定

的研究. Ｐａｒｋｅｒ [１]提供了行星轮系相对相位和啮

合周期的计算方法. Ｌｉａｎｇ 等[２] 使用能量法ꎬ将齿

轮轮齿建立在基圆上并假设齿轮基体为刚体ꎬ计
算了太阳轮 －行星轮及齿圈 － 行星轮啮合刚度.
而后ꎬＬｉａｎｇ 等[３]改进啮合刚度计算模型ꎬ将轮齿

建立在齿根圆上ꎬ使计算结果更加准确. Ｃｈｅｎ 等
[４]使用解析方法研究了齿圈齿根裂纹的啮合刚

度和动力学响应. 扬扬等[５] 针对行星齿轮的

ＡＰＤＬ 参数化建模过程进行了论述. Ａｍｂａｒｉｓｈａ
等[６]使用有限元以及解析方法计算了平面行星

轮系啮合刚度. Ｘｕｅ 等[７] 利用有限元方法计算了



　 　

行星轮系扭转刚度并且研究了裂纹对刚度的影

响. 基于文献[７]ꎬＸｕｅ 等[８] 研究了含裂纹行星轮

系振动特性. Ｆａｎ 等[９]建立非线性动力学模型ꎬ研
究了行星轮系杆盘片裂纹对系统振动的影响.

上述研究多假设齿圈基体为刚体且不考虑实际

行星轮系结构布置ꎬ同时ꎬ研究对象多为标准齿轮.
本文针对解析方法不能有效分析复杂行星轮系啮合

刚度的情况ꎬ使用有限元方法建立考虑修形和变位

且含太阳轮减重孔、齿圈固定孔、柔性系杆的模型ꎬ
分析修形和轮系结构参数对行星轮系啮合刚度的影

响ꎬ研究结果能够为行星轮系设计提供参考.

１　 行星轮系有限元建模

考虑行星轮系具体结构(见图 １)ꎬ基于 ＡＮＳＹＳ
软件的 ＡＰＤＬ 功能ꎬ建立考虑修形、太阳轮减重孔、
齿圈固定孔及系杆的平面行星轮系模型(如图 ２ 所

示)ꎬ行星轮系主要参数如表 １ 所示.

图 １　 行星轮系结构
Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｐｌａｎｅｔａｒｙ ｇｅａｒ ｓｙｓｔｅｍ

　 　 图 ２ 中行星轮系有限元模型采用 ＰＬＡＮＥ８２
单元模拟齿轮ꎬＢＥＡＭ１８８ 单元模拟系杆ꎬ在啮合

线上建立 ＣＯＮＴＡ１７２ 和 ＴＡＲＧＥ１６９ 接触对模拟

齿轮接触. 在太阳轮矢量半径为 Ｒ１ 和齿圈矢量半

径为 Ｒ３ 的圆周上分别建立 ６ 个均布的半径为 Ｒ２

的减重孔和 １６ 个均布的半径为 Ｒ４ 的固定孔. 行
星轮和太阳轮通过系杆联结在一起并和齿圈组成

行星轮系.

表 １　 行星轮系主要参数
Ｔａｂｌｅ １　 Ｍａｉｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｔｈｅ ｐｌａｎｅｔａｒｙ ｇｅａｒ ｐａｉｒｓ

轮系参数 太阳轮 行星轮 齿圈

齿轮个数 ｎ １ １ １
齿数 ｚ ２７ ３０ ８７

模数 ｍ / ｍｍ １４ １４ １４
变位系数 χ ０􀆰 ２２３ ９ ０􀆰 ２２７ ８ ０􀆰 ６７９ ５

齿顶修形长度 Ｌａ / ｍｍ ５􀆰 ６ ５􀆰 ６ —
齿顶修形量 Ｃａ / ｍｍ ０􀆰 ０５６ ０􀆰 ０５６ —

压力角 α / (°) ２２􀆰 ２１６ ２２􀆰 ２１６ ２２􀆰 ２１６
齿顶高系数 ｈａ∗ １􀆰 ０ １􀆰 ０ １􀆰 ０

顶隙系数 ｃ ０􀆰 ２５ ０􀆰 ２５ ０􀆰 ２５
内孔直径 ｄ / ｍｍ ２００ ２９０ —
外缘半径 Ｒ５ / ｍｍ — — ７２１
弹性模量 Ｅ / ＧＰａ ２０６ ２０６ ２０６

泊松比 υ ０􀆰 ３ ０􀆰 ３ ０􀆰 ３
摩擦系数 μ ０􀆰 １ ０􀆰 １　 　 　

图 ２　 行星轮系示意图
Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｓ ｏｆ ｐｌａｎｅｔａｒｙ ｇｅａｒ ｓｙｓｔｅｍ

(ａ)—太阳轮 －行星轮啮合ꎻ (ｂ)—齿圈 －行星轮啮合ꎻ (ｃ)—含系杆齿圈 －行星轮 －太阳轮啮合.

２　 行星轮系啮合刚度分析

２􀆰 １　 太阳轮 －行星轮啮合刚度

齿顶修形对行星轮系传动具有重要意义ꎬ能
够使传动过程更加平稳. 太阳轮 － 行星轮啮合有

限元模型如图 ２ａ 所示ꎬ齿顶修形示意如图 ３ 所

示. 太阳轮和行星轮的内孔节点分别和 Ｏ１ 和 Ｏ２

耦合形成刚性区ꎬ行星轮一方面绕着中心点 Ｏ２

自转ꎬ另一方面绕着中心点 Ｏ１ 公转. 在每个啮合

位置ꎬ行星齿轮中心 Ｏ２ 所有自由度均被约束ꎬ太
阳轮只能绕 Ｏ１ 转动ꎬ在太阳轮中心 Ｏ１ 施加顺时
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针扭矩 Ｔꎬ由于齿轮基体和轮齿具有弹性ꎬ所以参

与啮合齿轮会产生弹性变形ꎬ提取 Ｏ１ 位置的扭

转角 Δθꎬ则太阳轮 － 行星轮啮合刚度 Ｋ 可由式

(１)获得:
Ｋ ＝ Ｔ􀏦(ｒ２ｂ × Δθ) . (１)

其中 ｒｂ 为太阳轮基圆半径.
现基于表 １ 数据研究修形对太阳轮 － 行星轮

啮合刚度影响ꎬＬａ＿ｓｕｎꎬＬａ＿ｐｌａ分别表示太阳轮、行星轮

齿顶修形长度ꎻＣａ＿ｓｕｎꎬＣａ＿ｐｌａ分别表示太阳轮、行星

轮齿顶修形量. 当修形量 Ｃａ＿ｓｕｎ ＝ Ｃａ＿ｐｌａ ＝ Ｃａ ＝
０􀆰 ０５６ ｍｍꎬ修形长度 Ｌａ＿ｓｕｎ ＝ Ｌａ＿ｐｌａ ＝ Ｌａ ＝ ０ꎬ２􀆰 ６ꎬ
３􀆰 ６ꎬ４􀆰 ６ꎬ５􀆰 ６ ｍｍ 时ꎬ啮合刚度如图 ４ａ 所示. 当修

形长度 Ｌａ＿ｓｕｎ ＝ Ｌａ＿ｐｌａ ＝ Ｌａ ＝ ５􀆰 ６ ｍｍꎬ修形量Ｃａ＿ｓｕｎ ＝
Ｃａ＿ｐｌａ ＝ Ｃａ ＝ ０ꎬ０􀆰 ００６ꎬ０􀆰 ０１６ꎬ０􀆰 ０３６ꎬ０􀆰 ０５６ ｍｍ 时ꎬ
啮合刚度如图 ４ｂ 所示. 从图 ４ 中可以看出:随着修

形长度 Ｌａ、修形量 Ｃａ 增大ꎬ啮合刚度下降明显ꎻ当
Ｌａ ＝ ５􀆰 ６ ｍｍꎬＣａ ＝ ０􀆰 ０５６ ｍｍ 时ꎬ啮合刚度下降

８􀆰 ６０％ ꎬ且单双齿啮合过渡区域刚度曲线更加平缓.
太阳轮减重孔大小和位置对啮合刚度的影响

如图 ５ 所示ꎬ其中 Ｒ１ꎬＲ２ 分别表示减重孔径向位置

和其半径(见图 ２ａ) . 图 ５ 表明:１)当减重孔半径逐

渐增大时ꎬ啮合刚度逐渐减小ꎬ尤其当太阳轮 － 行

星轮在减重孔附近啮合且处于单齿啮合区(图 ５ｂ

中啮合位置 Ａ 附近)ꎬ啮合刚度下降明显(下降

１０􀆰 ３４％ )ꎻ２)随着 Ｒ１ 的增加(即减重孔越来越靠

近轮齿)ꎬ啮合刚度逐渐下降ꎬ但啮合刚度变化不

大(下降 １􀆰 ４０％ ) . 啮合刚度随减重孔半径增大而

明显下降的原因主要是更大的减重孔同时对齿轮

基体和轮齿的承载能力产生更强的削弱作用. 啮
合刚度随减重孔径向位置更改而变化不明显的原

因是随着减重孔逐渐靠近轮齿ꎬ减重孔对轮齿承

载能力的削弱作用增大ꎬ但是对齿轮基体承载能

力的削弱作用减小ꎬ所以齿轮啮合刚度的变化

不大.

图 ３　 轮齿齿顶修形示意图
Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｔｈｅ ｍｅｓｈ ｔｏｏｔｈ ｗｉｔｈ ｇｅａｒ ｔｉｐ ｒｅｌｉｅｆ

图 ４　 齿顶修形对太阳轮 －行星轮啮合刚度影响
Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｇｅａｒ ｔｉｐ ｒｅｌｉｅｆ ｏｎ ｓｕｎ￣ｐｌａｎｅｔ ｍｅｓｈ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ

(ａ)—修形长度影响ꎻ (ｂ)—修形量影响.

２􀆰 ２　 齿圈 －行星轮啮合刚度

齿圈 －行星轮啮合有限元模型如图 ２ｂ 所示ꎬ
齿圈通过固定孔被约束ꎬ而行星轮绕自身中心 Ｏ２

自转同时绕齿圈中心 Ｏ１ 公转ꎬ行星齿轮约束和

加载方式和 ２􀆰 １ 节中的太阳轮的情况类似ꎬ齿圈

－行星轮啮合刚度同样可以通过式(１)获得ꎬ这
时 Ｔꎬｒｂ 和 Δθ 分别表示行星轮输入扭矩、基圆半

径、Ｏ２ 扭转角.
齿轮修形对齿圈 － 行星轮啮合刚度同样有较

大的影响. 当修形量 Ｃａ＿ｐｌａ ＝Ｃａ ＝０􀆰 ０５６ ｍｍꎬ修形长

度 Ｌａ＿ｐｌａ ＝ Ｌａ ＝ ０ꎬ２􀆰 ６ꎬ３􀆰 ６ꎬ４􀆰 ６ꎬ５􀆰 ６ ｍｍ 时ꎬ啮合刚

度如图 ６ａ 所示. 当修形长度 Ｌａ＿ｐｌａ ＝ Ｌａ ＝ ５􀆰 ６ ｍｍꎬ
修 形 量 Ｃａ＿ｐｌａ ＝ Ｃａ ＝ ０ꎬ ０􀆰 ００６ꎬ ０􀆰 ０１６ꎬ ０􀆰 ０３６ꎬ
０􀆰 ０５６ ｍｍ时ꎬ啮合刚度如图 ６ｂ 所示. 从图 ６ 中可以

明显地看出修形长度越大ꎬ双齿区域越小.
扭矩对齿圈 －行星轮啮合刚度的影响如图 ７ 所

示ꎬ从图中可以看出随着扭矩的增大ꎬ啮合刚度逐渐

增大.值得注意的是当齿圈 －行星轮在齿圈固定孔
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附近啮合时ꎬ啮合刚度达到最大(见啮合位置 ＡꎬＢꎬ
Ｃ)ꎻ齿轮在相邻固定孔中间区域啮合时ꎬ啮合刚度达

到最小(见啮合位置 ＤꎬＥ)ꎻ以上啮合刚度波动的原

因是固定孔的约束作用使得固定孔周边齿圈基体的

刚性增加ꎬ所以刚度较大. 但是ꎬ距离固定孔较远的

区域ꎬ固定孔的约束作用明显减少ꎬ齿圈基体柔性明

显增大ꎬ所以啮合刚度较小. 图 ７ 中固定孔 Ｐｉｎ１ꎬ２ꎬ３
和啮合位置 ＤꎬＥ 如图 ２ｂ 所示.

图 ５　 太阳轮减重孔对太阳轮 －行星轮啮合刚度影响
Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｓｕｎ ｇｅａｒ ｌｉｇｈｔｅｎｉｎｇ ｈｏｌｅ ｏｎ ｓｕｎ￣ｐｌａｎｅｔ ｍｅｓｈ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ

(ａ)—减重孔位置影响ꎻ (ｂ)—减重孔尺寸影响.

　 　 齿轮支持率 ｍｂｈ ＝ ｂ / ｈ 是指轮缘厚度 ｂ 和全

齿高 ｈ 的比值ꎬ其大小的改变会对啮合刚度产生

影响ꎬ继而会影响裂纹扩展路径[１０]ꎬ因此针对像

齿圈这种轮缘厚度较薄的齿轮研究便显得尤为重

要. 不同支持率条件下ꎬ齿轮的啮合刚度如图 ８ 所

示ꎬ齿圈支持率 ｍｂｈ从 ２􀆰 ８８ 增长到 ４􀆰 ８８(即齿圈

轮缘越来越厚)ꎬ啮合位置 ＡꎬＤ 处的啮合刚度增

长情况如表 ２ 所示. 其中 ΔＫ３􀆰 ８８ ＝ Ｋ３􀆰 ８８ － Ｋ２􀆰 ８８ꎬ即
支持率 ｍｂｈ ＝ ３􀆰 ８８ 和 ｍｂｈ ＝ ２􀆰 ８８ 时ꎬ啮合刚度之

间差值ꎬＰ３􀆰 ８８ ＝ (ΔＫ３􀆰 ８８ / Ｋ２􀆰 ８８) × １００％ ꎬ即啮合刚

度增加百分比ꎬ表 ２ 中其他符号含义类似. 图 ８ 和

表 ２ 显示ꎬ随着齿圈支持率的增大ꎬ啮合刚度逐渐

增大ꎬ但是 Ａ 处啮合刚度增大百分比要明显小于

Ｄ 处ꎬ这是由于在 Ａ 处ꎬ齿圈 －行星轮在齿圈固

定孔附近啮合ꎬ固定孔被约束死ꎬ该处齿圈基体刚

度很大ꎬ整体角位移 Δθ 主要取决于轮齿弹性变

形ꎬ所以齿圈基体厚度的增大ꎬ并不会带来明显的

刚度增加. 但在 Ｄ 处ꎬ啮合位置处于两相邻固定

孔之间(见图 ２ｂ)ꎬΔθ 取决于轮齿和基体共同的

弹性变形ꎬ所以ꎬ此时齿圈基体厚度的增大所带来

的啮合刚度增大更加明显.

表 ２　 不同支持率啮合刚度比较
Ｔａｂｌｅ ２　 Ｍｅｓｈ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｓ ｕｎｄｅｒ ｖａｒｉｏｕｓ

ｂａｃｋｕｐ ｒａｔｉｏｓ

位置
ΔＫ３􀆰 ８８ × １０ － ７

Ｎ􀅰ｍ － １

ΔＫ４􀆰 ８８ × １０ － ７

Ｎ􀅰ｍ － １

Ｐ３􀆰 ８８

％
Ｐ４􀆰 ８８

％
Ａ ０􀆰 ０４１ ０􀆰 ０５８ １􀆰 ２１ １􀆰 ７１
Ｄ ０􀆰 １４７ ０􀆰 ２１８ ５􀆰 ００ ７􀆰 ４０

图 ６　 齿顶修形对齿圈 －行星轮啮合刚度影响
Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｇｅａｒ ｔｉｐ ｒｅｌｉｅｆ ｏｎ ｒｉｎｇ￣ｐｌａｎｅｔ ｍｅｓｈ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ

(ａ)—修形长度影响ꎻ (ｂ)—修形量影响.
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图 ７　 不同扭矩条件下齿圈 －行星轮啮合刚度
Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｒｉｎｇ￣ｐｌａｎｅｔ ｍｅｓｈ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｔｏｒｑｕｅｓ

图 ８　 齿圈支持率对啮合刚度的影响
Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｒｉｎｇ￣ｐｌａｎｅｔ ｍｅｓｈ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｂａｃｋｕｐ ｒａｔｉｏｓ

２􀆰 ３　 考虑柔性系杆的行星轮系啮合刚度

大多数文献研究不考虑系杆ꎬ即假设系杆为

刚体ꎬ但实际生活中任何材料的系杆都不可能是

刚体ꎬ皆具有柔性ꎬ现选用硬质铝合金、灰口铸铁、
合金钢作为制造系杆材料ꎬ其弹性模量分别为

７１ꎬ１３０ꎬ２０６ ＧＰａꎬ以此研究系杆柔性对行星轮系

啮合刚度的影响. 含柔性系杆行星轮系有限元模

型如图 ２ｃ 所示ꎬ太阳轮和行星轮之间通过系杆联

图 ９　 柔性系杆对啮合刚度的影响
Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｔｈｅ ｆｌｅｘｉｂｌｅ ｃａｒｒｉｅｒ ａｒｍ ｏｎ ｍｅｓｈ

ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ

结. 不同材质系杆条件下ꎬ轮系啮合刚度如图 ９ 所

示. 图 ９ 表明ꎬ随着系杆弹性模量的减小ꎬ轮系啮

合刚度明显减小ꎬ并且啮合刚度在啮合周期内波

动减弱ꎬ这主要是由于随着系杆弹性模量的减小ꎬ
系杆柔性增大ꎬ系杆变形在轮系整体弹性变形所

起作用逐渐变大.

３　 结　 　 论

１) 齿顶修形使行星轮系单双齿过渡区域啮

合刚度曲线更加平滑. 当修形长度和修形量较大

时ꎬ啮合刚度下降明显ꎬ有利于行星齿轮系统减振

降噪.
２) 随着减重孔逐渐增大ꎬ啮合刚度逐渐减

小. 尤其当齿轮在减重孔附近啮合且处于单齿啮

合区时ꎬ啮合刚度下降明显. 但是ꎬ减重孔位置对

啮合刚度影响较小.
３) 靠近齿圈固定孔位置处啮合刚度值比远

离固定孔位置处的啮合刚度值大. 随着齿圈支持

率增大ꎬ啮合刚度逐渐增大ꎬ但靠近固定孔位置处

４８３ 东北大学学报(自然科学版) 　 　 　 第 ４０ 卷



　 　

比远离固定孔位置处啮合刚度增大量小.
４) 随着系杆柔性的增大ꎬ行星轮系啮合刚度

下降明显且周期性变化愈加平缓.
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统而言ꎬ其优势明显. 此研究对磁流变制动器后续

的实际应用奠定了基础.
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